Project, construction, and analysis of a test bench for verifying of parameters of performance of the vehicular air conditioning system by Silva, Ricardo de Oliveira, 1972-
i 
 
 
 
 
 
 
 
 
RICARDO DE OLIVEIRA SILVA 
 
 
 
 
Projeto, Construção e Análise de uma Bancada 
para Verificação de Parâmetros de 
Desempenho de um Sistema de Ar 
Condicionado Veicular 
 
 
 
  
  
 
14/2015  
 
 
 
CAMPINAS 
2015 
 
 
 
 
 
 iii 
 
 
 
 
 
UNIVERSIDADE ESTADUAL DE CAMPINAS 
FACULDADE DE ENGENHARIA MECÂNICA 
 
RICARDO DE OLIVEIRA SILVA 
 
Projeto, Construção e Análise de uma Bancada 
para Verificação de Parâmetros de 
Desempenho de um Sistema de Ar 
Condicionado Veicular 
 
 
      
 
 
 
 
         
             
    Orientadora: Profa. Dra. Arai A. B. Pécora 
 
 
     ESTE   EXEMPLAR   CORRESPONDE  À   VERSÃO 
     FINAL DA DISSERTAÇÃO DEFENDIDA PELO ALUNO 
     RICARDO DE OLIVEIRA SILVA E ORIENTADO PELA 
     PROFA. DRA ARAÍ AUGUSTA BERNARDEZ PÉCORA......................... 
     
 
              
             ASSINATURA DA ORIENTADORA 
 
 
 
CAMPINAS 
2014 
          
Dissertação de Mestrado apresentada à 
Faculdade de Engenharia Mecânica da 
Universidade Estadual de Campinas como parte 
dos requisitos exigidos para obtenção do título 
de Mestre(a) em Engenharia Mecânica, na Área 
Térmica e de Fluidos 
 iv 
 
 
Ficha catalográfica 
 Universidade Estadual de Campinas 
Biblioteca da Área de Engenharia e Arquitetura 
Rose Meire da Silva - CRB 8/5974 
  
 
 
Informações para Biblioteca Digital 
 
Título em outro idioma: Project, construction, and analysis of a test bench for verifying of 
parameters of performance of the vehicular air conditioning system Palavras-chave em inglês: 
Dynamometer 
Experimental research 
Fuel consumption 
Air conditioning - Equipment and accessory 
Vehicles 
Car - fuel consumption 
Área de concentração: Térmica e Fluidos 
Titulação: Mestre em Engenharia Mecânica 
Banca examinadora: 
Araí Augusta Bernárdez Pécora [Orientador] 
Flávio Vasconcelos da Silva 
Kamal Abdel Radi Ismail 
Data de defesa: 17-12-2014 
Programa de Pós-Graduação: Engenharia Mecânica 
 
 
 
Silva, Ricardo de Oliveira, 1972- 
Si38p   Projeto, construção e análise de uma bancada para verificação de 
parâmetros de desempenho de um sistema de ar condicionado veicular / 
Ricardo de Oliveira Silva. – Campinas, SP : [s.n.], 2014. 
 
  Orientador: Araí Augusta Bernárdez Pécora. 
  Dissertação (mestrado) – Universidade Estadual de Campinas, Faculdade 
de Engenharia Mecânica. 
 
  1. Dinamômetro. 2. Pesquisa experimental. 3. Consumo de combustível. 4. Ar 
condicionado - Equipamento e acessório. 5. Veículos. 6. Automóveis - Consumo 
de combustíveis. I. Pécora, Araí Augusta Bernárdez,1959-. II. Universidade 
Estadual de Campinas. Faculdade de Engenharia Mecânica. III. Título. 
 
 v 
 
 
UNIVERSIDADE ESTADUAL DE CAMPINAS 
FACULDADE DE ENGENHARIA MECÂNICA 
COMISSÃO DE PÓS-GRADUAÇÃO EM ENGENHARIA MECÂNICA 
DEPARTAMENTO DE ENGENHARIA TÉRMICA E DE FLUIDOS 
 
DISSERTAÇÃO DE MESTRADO 
 
Projeto, Construção e Análise de uma Bancada 
para Verificação de Parâmetros de 
Desempenho de um Sistema de Ar 
Condicionado Veicular. 
 
 
Autor: Ricardo de Oliveira Silva 
Orientadora: Profa. Dra. Arai Augusta Bernárdez Pécora 
 
A Banca Examinadora composta pelos membros abaixo aprovou esta Tese: 
 
 
 
Campinas, 17 de dezembro de 2014. 
 
 
 
 vii 
 
Agradecimentos 
 
 
 Agradeço ao meu Deus e aos seus anjos de Luz, aos meus sagrados Orixás, aos chefes de 
Falanges e seus comandados, aos meus guias e protetores e aos meus antepassados, por chegar ao 
fim de mais esta missão, melhor do que quando comecei. No plano físico, divido esta conquista 
com os corações amados de minha esposa e meu filho, meus pais e irmãs e amigos. Agradeço à 
UNICAMP por me permitir alcançar este sonho, através de seu programa de mestrado e de a 
minha orientadora, Professora Doutora Arai, que confiou em mim. À Volkswagen do Brasil, que 
financiou meu projeto e em especial meu chefe, orientador e amigo, Roger T. G. Guilherme. 
Quão abençoado sou por conviver com vocês. Oro à Deus em agradecimento. Espero que esta 
conquista sirva de inspiração, motivando o indeciso e inspirando o sonhador. Com fé, força de 
vontade e coragem não há limite para a materialização de um sonho. 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 ix 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Memória 
 
Amar o perdido 
deixa confundido 
este coração 
 
Nada pode o olvido 
contra o sem sentido 
apelo do Não 
 
As coisas tangíveis 
tornam-se insensíveis 
à palma da mão 
 
Mas as coisas findas, 
muito mais que lindas, 
essas ficarão 
 
 
Carlos Drummond de Andrade 
 xi 
 
Resumo 
 
 
As políticas de redução de consumo de combustíveis e de preservação ambiental e em 
contrapartida os recentes aumentos da frota veicular no Brasil, especialmente dos veículos 
equipados com sistema de ar condicionado, demandam estudos de gerenciamento térmico de 
motores a combustão interna visando melhorias no projeto do sistema de ar condicionado 
veicular (ACV) e a redução do consumo de combustível. Esta dissertação de mestrado apresenta 
o projeto, a construção e a validação de uma bancada para simulação do ACV. Neste sistema, o 
compressor do ciclo de resfriamento por compressão de vapor é acionado por um motor de 
combustão interna instalado em um banco dinamométrico. A simulação de diferentes condições 
operacionais do sistema de ACV ocorre por meio do controle de três parâmetros: (1) controle da 
rotação do compressor, que é acionado pelo motor de combustão interna no banco 
dinamométrico; (2) controle da carga térmica, por meio da variação da temperatura, da vazão e da 
umidade relativa do ar que atravessa o evaporador; (3) controle da pressão de condensação por 
meio da variação da vazão de ar que atravessa o condensador. As curvas características do motor 
de combustão interna (torque, potência e consumo de combustível) em função de sua rotação são 
comparadas em duas situações: (i) compressor do ciclo de resfriamento ligado e (ii) compressor 
desligado. A análise foi realizada em condições operacionais controladas e simuladas na bancada 
desenvolvida. Os resultados dos testes permitiram avaliar a influência do funcionamento do ciclo 
de resfriamento sobre as principais características do motor de combustão interna e sobre o 
consumo de combustível. Esta avaliação permitiu o levantamento de dados importantes para a 
determinação da melhor relação entre o consumo de combustível e o conforto térmico dos 
passageiros do veículo, contribuindo para o desenvolvimento tecnológico na área. 
 
Palavras-chave: Ciclo de resfriamento por compressão de vapor, veículos automotores, 
dinamômetro, análise experimental, redução do consumo de combustível. 
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Abstract 
 
 
The politics of fuel consumption reduction and environmental preservation, in contrast with a 
recent increment of vehicular fleet in Brazil, particularly for vehicles equipped with an air 
conditioning system, demand for studies of thermal management of internal combustion engines, 
aiming to design improvements to the vehicular air conditioning system (VAC) and the reduction 
of fuel consumption. The present research shows the design, construction and validation of a test 
bench in order to simulate a vehicular air conditioning system. Focusing on the necessary power 
consumption to produce cooling in a VAC, such power is consumed by a vapor compression 
cycle which uses a compressor to compress the refrigerant gas; this compressor is assembled on 
an internal combustion engine installed on a dynamometer test bench. The simulation occurred at 
controlled engine conditions and properties of the blown air in the heat exchangers (evaporator 
and condenser). Three parameters were used to maintain the test stable: (1) the compressor speed 
which is driven by engine; (2) the temperature, the mass flow rate and the relative humidity of the 
intake air which flows through the evaporator; (3) the condensing pressure which is controlled by 
the variation of the mass flow rate which passes through the condenser. Thus the characteristic 
curves of the internal combustion engine (torque, power and fuel consumption) were obtained in 
controlled conditions in function of the engine speed with the compressor turned on and off. The 
tests allowed assessing the ACV performance at different operational conditions and its influence 
on the main characteristics of the internal combustion engine and on the fuel consumption. This 
kind of analysis has proven to be important in determining the best relationship between the fuel 
consumption and thermal comfort to vehicle's passengers and for technological development of 
this area. 
 
Key-words: vapor compression cycle, automotive vehicles, dynamometer, experimental analysis, 
fuel consumption reduction. 
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1. INTRODUÇÃO 
 
 
Este capítulo tem a finalidade de apresentar as motivações, hipóteses, justificativas e 
objetivos de se construir uma bancada para testar o sistema de ar condicionado veicular. A 
quantificação dos parâmetros e o controle das condições de teste representam importante 
contribuição no estudo de redução do consumo de combustível, conforme discutidos nos 
trabalhos de Bharathan et al. (2007) e Johnson (2002). 
O apelo ambiental e a redução das reservas de combustíveis fósseis geraram nos últimos 
anos uma política global de redução de consumo de combustíveis, e o consequente aumento da 
eficiência energética de equipamentos e processos. Essa preocupação está entre as mais citadas 
pela mídia mundial, onde governos e empresas estão incentivando a pesquisa e o 
desenvolvimento de novas tecnologias para a economia do consumo de energia. 
Nos últimos anos, no entanto, devido principalmente ao aumento da produção de 
automóveis no Brasil, a produção de combustíveis apresentou um aumento substancial, conforme 
pode ser observado na Fig. 1.1 (ANFAVEA, 2012; ANP, 2012). Os dados utilizados para a 
construção da Fig. 1.1 estão mostrados no Anexo A e B. 
 
 
Figura 1.1 – Produção anual de combustível e veículos leves (ANFAVEA, 2012; ANP, 2012) 
0
1
2
3
4
2005 2006 2007 2008 2009 2010 2011 2012
Ano
P
ro
d
u
ç
ã
o
 d
e
 V
e
íc
u
lo
s
(1
0
6
 x
 u
n
id
a
d
e
s
 d
e
 v
e
íc
u
lo
s
 )
0
10
20
30
40
50
60
70
P
ro
d
u
ç
ã
o
 d
e
 c
o
m
b
u
s
tí
v
e
l
(1
0
6
x
 m
³)
Produção de Gasolina
Produção de Etanol
Produção de Veículos
 2 
 
 
O desenvolvimento econômico é o grande responsável por estes resultados, justificado por 
fatores como: aumento de renda per capita, aumento da população pertencente à classe média e 
redução de IPI para veículos (http://www.webarcondicionado.com.br/cresce-venda-veiculos-ar). 
Nesse cenário, a produção de veículos com ar condicionado cresceu de 47%, em 2006, para 
cerca de 80% em 2012 (http://www.webarcondicionado.com.br/cresce-venda-veiculos-ar). A 
história mostra que a melhoria de renda da população está diretamente ligada à busca por 
conforto. Neste contexto, a busca por conforto térmico em veículos representa uma parcela 
significativa do consumo de combustíveis, uma vez que o compressor do ciclo de 
condicionamento do ar é acionado pelo motor de combustão interna do próprio veículo. 
Estudos apontam que o sistema de ar condicionado veicular é responsável por aumentar em 
cerca de 20% o consumo de combustível, nos EUA (BHARATHAN et al., 2007). Os autores 
comentaram que a parcela de combustível consumida, devido ao uso do sistema de ar 
condicionado em veículos de passeio, chegou a 7 bilhões de galões por ano em 2007. 
Esse valor foi estimado entre 2,6 e 9,2 bilhões de litros por ano em trabalho publicado em 
2002, conforme pode ser observado na Fig. 1.2 (JOHNSON, 2002). 
Conforme Johnson, 2002, cerca de 90% da frota americana possui ar-condicionado. 
 
 
Figura 1.2 - Consumo de combustível por sistema de ar condicionado nos EUA (JOHNSON, 2002) 
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Nota-se que em estados onde a média anual de temperatura é mais alta, como ocorre nos 
estados do Texas e da Flórida, o consumo de combustível, em 2002, foi de 844 e 907 milhões de 
galões, respectivamente, este consumo é superior à média dos outros estados refletindo a 
influência das condições ambientais sobre o consumo de combustível.  
 
1.1 Hipóteses 
 
Dentro deste contexto serão consideradas as seguintes hipóteses: 
1- A utilização do sistema de ACV aumenta o consumo de combustíveis; 
2- A comparação entre os consumos de combustível por um motor a combustão interna 
veicular em experimentos com o sistema de ACV acionado e com o sistema de ACV 
desligado permite mensurar o consumo de combustível devido ao acionamento do ar 
condicionado; 
3- É possível simular diferentes condições climáticas de operação atuando sobre o 
sistema de ACV através da construção de uma bancada composta, por meio do 
controle da troca de calor nos trocadores de calor do ciclo de compressão de vapor do 
sistema de ACV; 
4- É possível avaliar a influência de diferentes condições climáticas sobre o 
funcionamento do sistema de ACV através da realização de testes experimentais na 
bancada desenvolvida. 
 
1.2 Justificativa 
 
A construção de uma bancada de teste capaz de avaliar a influência da carga térmica sobre 
o consumo de combustível, pode contribuir significativamente para a otimização do consumo de 
combustível por veículos no Brasil, país de grande extensão territorial, onde há desde o clima 
temperado no extremo sul do país, até o clima equatorial no extremo norte. O desempenho do 
sistema de ACV e o consequente consumo de combustível são afetados pelas propriedades do ar 
incidindo sobre o evaporador e sobre o condensador. 
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Estudos dos efeitos da utilização do ciclo de ar condicionado veicular sobre o 
funcionamento de um motor a combustão interna fazem parte do gerenciamento térmico do motor 
e sistemas agregados. 
O ar condicionado veicular é um item de conforto, que não irá desaparecer com o advento 
de novas tecnologias de locomoção, tais como as encontradas em veículos híbridos e elétricos. 
Ao contrário, o sistema de ACV terá que ser aperfeiçoado e seus conceitos revistos, de modo a 
que seja adaptado à nova realidade. Um exemplo desse fato é encontrado na aplicação de motores 
elétricos para acionar o compressor do sistema de ar condicionado. 
A necessidade da existência de meios para avaliar e quantificar os parâmetros de 
desempenho de veículos é de vital importância para implantação de novas tecnologias, onde se 
busca o equilíbrio entre mobilidade e conforto térmico tornando o produto (veículo) atrativo a 
seus compradores. 
A construção de uma bancada para teste dinamométrico que permita a análise comparativa 
do consumo de combustível com o sistema de ACV ligado e desligado é novidade e permite a 
obtenção de resultados de grande interesse industrial. 
 
1.3 Objetivo 
 
O objetivo principal deste trabalho é projetar e construir uma bancada para simulação da 
influência da carga térmica no sistema de ar condicionado veicular, sobre o funcionamento do 
motor a combustão do veículo. 
Essa influência pode ser sentida pelos usuários de veículos no consumo de combustível, no 
torque, na potência do motor e no conforto térmico dentro da cabine. A quantificação destes 
parâmetros faz parte do objetivo deste trabalho. 
Como objetivos específicos para a construção da bancada para simulação do sistema de ar-
condicionado as seguintes premissas de projeto foram estabelecidas: 
1. Bancada deve permitir a quantificação das principais características do motor (torque, 
potência e consumo de combustível) e do sistema de ar condicionado; 
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2. Ensaios devem apresentar repetitividade em análises realizadas em regime permanente 
de operação; 
3. Bancada deve permitir estudos de melhoria de desempenho do motor e do sistema de 
ar-condicionado; 
4. Bancada deve permitir testes de durabilidade dos componentes do sistema de ACV; 
5. Desenvolvimento de método padronizado para análise do sistema de ACV e de seus 
principais componentes individualmente. 
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2. FUNDAMENTAÇÃO TEÓRICA E REVISÃO DA LITERATURA 
 
 
Este capítulo é dedicado a apresentar a evolução do sistema de refrigeração veicular, as 
características do ciclo de resfriamento por compressão de vapor em veículos, conceitos 
termodinâmicos envolvidos na análise do ciclo, conceitos fundamentais da mecânica dos fluidos 
e da transferência de calor utilizados para a construção da bancada e levantamento da literatura 
envolvendo sistemas desenvolvidos para estudos do sistema de ACV. 
 
 
2.1 FUNDAMENTAÇÃO TEÓRICA 
 
2.1.1 Evolução da refrigeração e dos sistemas de ar condicionado veiculares 
A conservação e transporte de alimentos sempre foi um desafio aos seres humanos, desde 
tempos remotos, o comércio de bens e produtos depende desses fatores. Antes do surgimento da 
refrigeração, a conservação de alimentos era feita quimicamente, com a utilização do sal de 
cozinha, de óleos vegetais e da gordura animal, este modo de lidar com os alimentos permitiu que 
a comercialização ocorresse a grandes distâncias da origem do produto, fato que afetou o curso 
da história. 
Em 1607, com Francis Bacon ou Visconde de Saint Alban, filósofo e político inglês, 
ocorreu o primeiro estudo da conservação de alimentos através da refrigeração, com sua famosa 
experiência de observar a conservação de galinhas enterradas em terrenos congelados (SOARES 
2009). 
Em 1683 o cientista holandês Anton Van Leeuwenhoek, especialista na construção de 
microscópios, constatou que microrganismos não eram completamente destruídos pela 
refrigeração, mas sua capacidade metabólica de proliferação era reduzida a temperaturas abaixo 
dos +10ºC. Esta constatação viabilizou a construção de dispositivos que refrigeram alimentos 
(SVS 2002). 
A primeira patente de um equipamento para geração de gelo foi de autoria de Jacob Perkins 
em 1834, no entanto, o primeiro equipamento só foi realmente construído entre 1856 e 1857, pelo 
escocês James Harrison (SOARES 2009). 
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No início do século XIX surgiram as primeiras “geladeiras” – apenas um recipiente isolado 
por meio de placas de cortiça, onde eram colocadas pedras de gelo. Essa geladeira ganhou ares 
domésticos em 1913 (SVS, 2002). 
Em 1918 a empresa Kelvinator criou o primeiro refrigerador elétrico residencial chamado 
“Frigidaire”. A partir de 1926 ocorreu a concepção do compressor hermético e desde então a 
refrigeração está presente na maioria dos lares do mundo inteiro (SVS, 2002). 
A descoberta do ciclo de resfriamento por compressão de vapor e o desenvolvimento da 
máquina frigorífica abriram o caminho para o uso prático do ar condicionado. O primeiro 
equipamento de ar condicionado foi criado e patenteado em 1897 por Joseph McCreaty nos EUA. 
Seu sistema foi denominado lavador de ar, sendo do tipo evaporativo (SOARES, 2009). 
O norte-americano Willys Haviland Carrier inventou em 1902 o processo mecânico para 
condicionamento de ar, tornando realidade o controle de condições ambientais. Sua aplicação 
ajudou a indústria gráfica nos trabalhos de impressão durante os meses quentes e úmidos de verão 
nova-iorquino, quando o papel absorvia a umidade do ar e se dilatava, além disso, também as 
cores impressas em dias úmidos não se alinhavam, gerando imagens borradas e obscuras 
(http://www.carrier.com/carrier/en/br/about/history/). Carrier acreditava que poderia retirar a 
umidade da fábrica através do resfriamento do ar, sua ideia levou ao surgimento dos ciclos de 
resfriamento difundidos posteriormente, para residências e meios de transporte. Carrier foi 
responsável pela implementação de sistemas de ar condicionado nos vagões da ferrovia B&O, 
considerados os primeiros veículos de passageiros a possuírem condicionadores de ar, em 1930. 
O uso do ar-condicionado em automóveis surgiu na década de 1930. O primeiro ar-
condicionado não era muito prático, ocupava todo o porta-malas do carro e não tinha regulagem 
de temperatura. Se esfriasse demais, a única atitude do motorista seria desligá-lo. Outra 
curiosidade era o alto preço, equivalente a um quarto do valor do carro.  
O primeiro carro a oferecer o equipamento como opcional foi o Packard 1939, fabricado 
nos Estados Unidos. Os primeiros veículos de montadora com ar condicionado de série foi o 
Pontiac 1954 (SOARES, 2009). 
A capa do manual de manutenção do Pontiac 1954 pode ser visto na Fig. 2.1. 
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Figura 2.1 - Manual de manutenção do sistema de AC do Pontiac 
(http://www.popscreen.com/p/MTAxNDk2MzI4/Amazoncom-1954-Lincoln-Air-Conditioning-Repair-Shop-
Manual-Original) 
 
Na atualidade o sistema de ar condicionado representa em torno de 6% do preço do veículo, 
tornando-se acessível e desejado pela maioria das pessoas que procura investir em um carro novo. 
Em veículos onde o luxo e a sofisticação fazem parte do chamariz de vendas, o emprego da 
eletrônica de controle é mais intenso, com o emprego de válvulas eletrônicas (termostática e de 
controle) e caixas de distribuição de ar automatizadas. 
A tecnologia embarcada avança no sentido de pesquisas para o desenvolvimento 
tecnológico de novos gases refrigerantes, menos agressivos a camada de ozônio, no emprego da 
eletrônica de controle e na adaptação destes sistemas em veículos elétricos e híbridos, visando o 
menor consumo de energia. 
A redução da influência do sistema de ACV, sobre a potência do motor a combustão 
interna, tornou-se fundamental para redução de poluentes e atender metas governamentais. 
 
2.1.2 Características dos ciclos de resfriamento automotivo 
Conforme Moran e Shapiro (2009), o objetivo de um sistema de refrigeração é manter uma 
região fria a uma temperatura inferior à de sua vizinhança. Em geral isso é feito utilizando-se 
ciclos de resfriamento por compressão de vapor. 
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Os sistemas de ar condicionado utilizados em veículos operam com ciclos de compressão 
de vapor visando fornecer conforto térmico aos ocupantes do veículo. 
A tabela 2.1 mostra a distribuição média de temperaturas no interior de um veículo de 
passeio médio, com e sem sistema de ar condicionado, após 1 hora de condução, temperatura 
externa do ar igual a 30ºC, e com radiação solar de aproximadamente 1kW/m² incidindo sobre o 
veículo. 
 
Tabela 2.1 Distribuição de temperaturas no interior do veículo (VW Audi - SSP 208, 2008) 
 
 
No que diz respeito ao conforto térmico, considera-se as curvas de conforto mostradas na 
Fig. 2.2, como a relação ideal de vazão e temperatura do ar insuflado em relação à temperatura 
externa do veículo. 
 
 
Figura. 2.2 - Curvas de conforto (VW Audi - SSP 208, 2008) 
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A partir da Fig. 2.2, verifica-se que: 
 Para uma temperatura externa de -20ºC o ar insuflado deverá ter 28 ºC, a uma vazão 
de 8 kg/min; 
 Para uma temperatura externa de 40ºC o ar insuflado deverá ter 23ºC, a uma vazão de 
10 kg/min; 
 Para uma temperatura externa de 10ºC o ar insuflado deverá ter 21,5 ºC, a uma vazão 
de 4 kg/min. 
Ou seja, a vazão e a temperatura do ar insuflado no veículo estão diretamente ligadas às 
condições externas por onde passa o veículo. 
No que diz respeito ao resfriamento do ar insuflado na cabine, a Fig. 2.3 indica um ciclo de 
resfriamento por compressão de vapor normalmente utilizado em veículo. 
 
 
Figura 2.3 - Ciclo de refrigeração automotivo 
 
Este ciclo é normalmente representado no diagrama P-h (Pressão-Entalpia), comumente 
utilizado por desenvolvedores de sistemas de refrigeração e ar-condicionado. O refrigerante 
utilizado em veículos atualmente é o HFC-R134a (tetrafluoretano, CH2FCF3). Este refrigerante 
substituiu o CFC-R12, no ar condicionado de automóveis e em sistemas de refrigeração 
residenciais, comerciais e industriais, por ser menos agressivo à camada de ozônio (SOARES 
2009). 
Considerando um ciclo teórico (ou padrão) de compressão de vapor, todos os processos são 
internamente reversíveis, com exceção do processo de expansão (3-4). Este ciclo pode ser 
visualizado no diagrama P-h apresentado na Fig. 2.4. 
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Figura 2.4 – Ciclo padrão de resfriamento por compressão de vapor. 
  
O ciclo de resfriamento padrão consiste na seguinte série de processos (MORAN; 
SHAPIRO, 2009): 
Processo 1-2: Compressão isentrópica do refrigerante do estado 1, até a pressão de 
condensação no estado 2; 
Processo 2-3: Transferência de calor do refrigerante para o ar, da condição de gás 
superaquecido do estado 2 até o estado 3 de líquido sub-resfriado ou líquido saturado, mudança 
de fase por condensação (processo a pressão constante); 
Processo 3-4: Processo de expansão do estado 3 até uma mistura de duas fases líquido-
vapor no estado 4. Nesta expansão ocorre uma queda brusca da pressão do refrigerante (processo 
isoentálpico); 
Processo 4-1: Transferência de calor do ar para o refrigerante que passa do estado 4 para o 
1, ocorrendo evaporação total do refrigerante a pressão constante (processo a pressão constante). 
 
Dispositivos de Expansão 
Quanto ao dispositivo de expansão, devemos destacar dois tipos de aplicações utilizadas em 
condicionamento automotivo, que são a válvula de expansão termostática e o tubo de expansão 
ou tubo capilar (Figs. 2.5 e 2.6).
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Figura 2.5 - Ciclo de AC com válvula de 
expansão termostática (SOARES, 2009) 
 
 
Figura 2.6 - Ciclo de AC com tubo capilar 
(SOARES, 2009) 
 
Estes mecanismos expandem o líquido refrigerante que está sob altas pressão e 
temperatura, levando-o até o estado de mistura líquido - gás na saturação em baixa pressão e 
temperatura por meio de uma expansão isoentálpica. 
Quanto às diferenças entre os dispositivos, salienta-se que os tubos de expansão 
possuem o diâmetro fixo, logo o controle de vazão do refrigerante é função da diferença de 
pressão entre as pressões de evaporação e de condensação. É um componente barato e 
simples de produzir, no entanto, este sistema requer um acumulador de fluido antes do 
compressor, para evitar a possibilidade de calço hidráulico (Fig. 2.6). 
A válvula de expansão termostática controla o grau de superaquecimento do 
refrigerante na saída do evaporador de modo a manter constante o grau de superaquecimento 
desejado na saída do evaporador, sendo que a abertura do orifício varia em função da carga 
térmica aplicada no evaporador. Trata-se de um componente robusto e de grande 
durabilidade, sendo sensível à mudança de temperatura do evaporador permitindo, assim, 
uma melhor qualidade de condicionamento de ar. Os sistemas que utilizam válvula de 
expansão necessitam de um acumulador de fluido antes do evaporador, Fig. 2.5. 
A Fig. 2.7 mostra a fotografia e o esquema de uma válvula de expansão termostática 
veicular. 
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(a) 
 
(b) 
Figura 2.7 - Válvula de expansão termostática veicular (VW Audi  - SSP 208, 2008) 
(a) fotografia, (b) vista em corte. 
 
Compressores 
Tem a função de elevar a pressão do gás refrigerante após o evaporador. O acionamento 
do compressor em sistemas de ACV pode ocorrer através do sistema de polias do motor a 
combustão (neste caso, a polia do compressor normalmente possuiu uma embreagem 
magnética) ou através de acionamento por motor elétrico. 
Os compressores utilizados em sistemas automotivos são do tipo de pistão, palhetas ou 
scroll. 
 
Compressor de pistão 
O arranjo dos pistões deste tipo de compressor pode ser radial (perpendicular ao eixo de 
acionamento), ou axial (na mesma direção do eixo de acionamento) podendo ter seu curso de 
pistão fixo ou variável. 
Os principais tipos são: (i) compressor de pistão radial, com curso fixo e acionamento 
mecânico do tipo biela-manivela (modelo convencional e deslizante (scotch yoke)); (ii) 
compressor de pistão de curso variável (wobble-plate e swach-plate). 
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No compressor convencional (Fig. 2.8) o fluxo de refrigerante é controlado pelas 
válvulas de sucção e de descarga, no cabeçote do compressor. 
 
 
Figura 2.8 - Compressor convencional de pistão radial, com curso fixo 
(http://www.powershow.com/view/13f94d-
NjUzZ/Mobile_Air_Conditioning_powerpoint_ppt_presentation) 
 
Este tipo de compressor já foi largamente utilizado pela indústria automobilística, mas 
caiu em desuso, devido à falta de compensação da vazão de refrigerante em função da 
mudança de rotação do motor a combustão. Este fato forçava o desacoplamento do 
compressor para evitar sub-resfriamento no evaporador. 
O compressor scotch yoke (ou deslizante) é um compressor de pistão de curso fixo e 
radial, onde os pistões estão ligados em pares a um eixo de manivelas (Fig. 2.9). 
 
 
Figura 2.9 - Compressor de pistão Scotch Yoke, com curso fixo 
(http://www.powershow.com/view/13f94d-
NjUzZ/Mobile_Air_Conditioning_powerpoint_ppt_presentation) 
Eixo de acionamento 
Biela 
Eixo de manivelas 
Pistão 
Pistões 
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O compressor do tipo wobble plate (placa variável) é um compressor de pistão de curso 
variável e axial, onde a placa variável, responsável pela regulagem do curso dos pistões, está 
montada perpendicularmente ao eixo de acionamento. Há uma segunda placa, que oscila e 
muda de ângulo em função das mudanças de pressão de sucção e descarga, o controle deste 
diferencial de pressão se dá através de uma válvula de controle. Entre a placa variável e a 
placa oscilante há um rolamento axial. 
A variação da inclinação da placa e do curso dos pistões altera a quantidade de massa 
comprimida pelo compressor, esta possibilidade de alteração da vazão tem a finalidade de 
manter a temperatura no evaporador constante, independentemente da rotação do motor a 
combustão e da carga térmica que sensibiliza a válvula de expansão termostática antes do 
evaporador. 
‘A maioria dos compressores desse tipo possuem entre 5 e 7 pistões Fig. 2.10. 
 
 
Figura 2.10 - Compressor de pistão wobble-plate, com curso variável 
(http://www.powershow.com/view/13f94d-
NjUzZ/Mobile_Air_Conditioning_powerpoint_ppt_presentation) 
Placa 
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Eixo de 
acionamento 
Válvula de 
Controle 
Em operação normal, 
quando o resfriamento 
é solicitado, a pressão 
de sucção é 
aumentada. 
 
A pressão do 
evaporador cai, e a 
válvula de contole 
diminuí a pressão de 
sucção (vácuo). 
Placa de 
acionamento 
Rolamento axial 
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O compressor swach-plate (placa oscilante) é similar ao wobble-plate, no entanto os 
pistões estão ligados diretamente na placa oscilante, não precisando de uma placa 
intermediária de contato e acionamento. Esta ligação é feita por meio de sapatas montadas 
nas traseiras dos pistões (Fig. 2.11). 
O fato de manter o sistema trabalhando de maneira contínua, sem ser afetado por 
mudanças bruscas de rotação, é uma das principais vantagens deste tipo de compressor. Isto 
evita o choque, de ligar e desligar o compressor sobre a embreagem magnética que faz o 
acoplamento entre a correia de motor e o compressor, estabilizando a temperatura e 
diminuindo o consumo de combustível. 
  
 
(a) compressor swash-plate em corte detalhe 
do mecanismo dos pistões 
  
 
(b) Detalhes dos componentes internos.
Figura 2.11 - Compressor de pistão swash-plate, com curso variável (VW e AUDI – SSP 208, 2008) 
 
Compressor vane (palheta) 
Trata-se de um compressor fixo e axial, onde o eixo de acionamento move as palhetas 
que estão dispostas em ranhuras no rotor. O movimento circular das palhetas empurra o 
refrigerante de uma câmara, para outra de menor volume. Trata-se de um compressor de 
curso fixo (Fig. 2.12). 
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Figura 2.12 - compressor de palheta (http://www.powershow.com/view/13f94d-
NjUzZ/Mobile_Air_Conditioning_powerpoint_ppt_presentation) 
 
Compressor scroll 
O Compressor scroll é acionado por um eixo de excêntrico que provoca um pequeno 
movimento orbital, sendo seu curso fixo (Fig. 2.13). 
 
Figura 2.13 - Compressor scroll (http://www.powershow.com/view/13f94d-
NjUzZ/Mobile_Air_Conditioning_powerpoint_ppt_presentation) 
Palheta 
Rotor 
Camara das válvulas 
Eixo 
Retentor do eixo 
Rotor 
Câmara de compressão 
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Comportamento da válvula de controle de compressores de curso variável 
Esta válvula está localizada dentro do compressor de curso variável, conforme 
mostrado nas Figs. 2.10 e 2.11 (b). Ela é responsável pela inclinação da placa de acionamento 
(ou oscilante) aumentando ou diminuindo o curso dos pistões, em função da diferença de 
pressões entre a sucção e a descarga do compressor. 
Sua atuação ocorre de dois modos: 
(i) Quando há aumento do curso dos pistões do compressor a válvula de controle reage 
conforme o esquema da Fig. 2.14. 
Se a temperatura do ar que passa pelo evaporador provoca o aumento da taxa de 
transferência de calor no evaporador, fazendo com que, a pressão na entrada do compressor 
(sucção) também aumente, o diafragma (3) contrai-se, a válvula de controle (1) fecha-se 
liberando a passagem (2) entre o interior do compressor (carcaça) e a sucção do compressor. 
Assim, a pressão da carcaça diminui, causando menor contra pressão nas traseiras dos 
pistões, permitindo que estes aumentem seus cursos e consequentemente ocorre o aumento da 
capacidade do compressor. 
 
 
Figura 2.14 - Comportamento da válvula com o aumento de carga térmica (SOARES, 2009) 
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(ii) Quando há diminuição do curso do compressor, a válvula de controle reage 
conforme é mostrado na Fig. 2.15. 
Se a temperatura do ar que passa pelo evaporador diminui, (menor carga térmica), a 
pressão na entrada do compressor (sucção) também diminui. O diafragma (3) expande-se 
fechando a passagem (2) entre o interior do compressor (carcaça) e a sucção do compressor. 
Por outro lado a válvula (1) abre-se permitindo a comunicação entre o interior do compressor 
e a descarga. Assim a pressão da carcaça aumenta, causando maior contra pressão nas 
traseiras dos pistões, resistindo ao recuo dos pistões reduzindo o curso dos mesmos, e 
consequentemente ocorre a redução de vazão de gás que é comprimido pelo compressor. 
 
 
Figura 2.15 - Comportamento da válvula com a diminuição da carga térmica (SOARES, 2009). 
 
Condensadores 
Os condensadores do ciclo de compressão de vapor são trocadores de calor que 
recebem gás a alta pressão e temperatura (vapor superaquecido). À medida que o calor é 
dissipado para o ar ambiente, sua temperatura diminui, até começar o processo de mudança 
de fase do fluido refrigerante. 
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Podemos classificar os condensadores utilizados em veículos em quatro tipos A, B, C e 
D (Fig. 2.16): 
 Os condensadores A e C são do tipo serpentina, podendo ter mais de um passe; 
 O condensador tipo B é composto por tubos perfilados com caixas de entrada e 
saída de fluido refrigerante; 
 O condensador do tipo D é composto por tubos ovais paralelos, com uma caixa 
de entrada e outra de saída. 
 Podem ainda existir condensadores de fluxo paralelo, com várias chicanas 
internas nas caixas de entrada e saída, com as configurações A, B, C e D, 
conforme mostra as Fig. 2.17 e 2.18; 
 
 
Figura 2.16 - Tipos de condensadores para veículos (http://www.powershow.com/view/13f94d-
NjUzZ/Mobile_Air_Conditioning_powerpoint_ppt_presentation) 
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Figura 2.17 - Condensador de serpentina 
com fluxo cruzado 
(http://www.powershow.com/view/13f94d-
NjUzZ/Mobile_Air_Conditioning_powerpoint_ppt_
presentation) 
 
Figura 2.18 - Condensadores de fluxo 
paralelo (http://www.powershow.com/view/13f94d-
NjUzZ/Mobile_Air_Conditioning_powerpoint_ppt_
presentation) 
 
Os tipos B e D são muito eficientes, entretanto são muito caros, o que os torna não 
recomendados para veículos populares. 
Normalmente os condensadores estão dispostos na frente do veículo, antes do radiador, mas 
também há disposições lado a lado (side by side) com o radiador. Quanto à posição da ventoinha, 
verifica-se que na maioria das aplicações ela está posicionada atrás do radiador, mas também 
pode ser disposta conforme a Fig. 2.19. A estratégia de acionar a ventoinha do sistema de 
arrefecimento, quando o sistema de ACV é ligado, atende a necessidade de arrefecer o motor e 
diminuir o excesso de pressão no sistema de ACV. 
 
 
Figura 2.19 - Disposição da ventoinha no sistema de arrefecimento 
(http://www.powershow.com/view/13f94d-NjUzZ/Mobile_Air_Conditioning_powerpoint_ppt_presentation) 
  22 
 
O condensador com sistema de sub-resfriamento (sub-cooling system) com o filtro secador 
instalado junto ao condensador, garante que só líquido entre no dispositivo de expansão. Esta 
disposição pode ser visualizada na Fig. 2.20. 
 
 
 
Figura 2.20 - Condensador com sistema de sub-resfriamento  (PETROKI, 2005) 
 
Evaporadores 
O evaporador é um trocador de calor que tem a função de retirar calor da corrente de ar, a 
ser insuflada dentro do habitáculo dos ocupantes do veículo. 
Sua construção é similar à do condensador e, normalmente, o mecanismo de expansão do 
fluido refrigerante está montado em sua entrada para aproveitamento máximo da capacidade de 
resfriamento do ciclo (Fig. 2.21), possui tamanho reduzido, pois normalmente encontra-se dentro 
da caixa de distribuição de ar do veículo. 
A caixa de distribuição de ar tem em seu interior um ventilador, válvulas ou registros, um 
filtro de partículas e um aquecedor, conforme mostra a Fig. 2.22. Algumas caixas possuem 
automação dos registros que controlam o fluxo de ar. 
Na figura 2.23 é possível visualizar a caixa de distribuição de ar, que é montada no painel 
do veículo, necessitando por vezes que o evaporador tenha diversos passes (fileiras de tubos para 
troca de calor) alinhados. 
Reservatório de líquido antes do 
dispositivo de expansão 
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Figura 2.21 - Evaporador automotivo (http://www.powershow.com/view/13f94d-
NjUzZ/Mobile_Air_Conditioning_powerpoint_ppt_presentation) 
 
 
 
Figura 2.22 - Interior da caixa de distribuição de ar automotivo 
(http://k2arcondicionado.com.br/article/instalacao-ar-condicionado-automotivo-pecas.html) 
Válvula de 
Exaustão 
Passageiro 
 
AE  - Ar externo (ambiente); 
AI - Ar interno (recirculação); 
Ventilador Pés 
Parabrisa Registro 
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Figura 2.23 - Caixa de distribuição de ar (VW, 2013) 
 
Verificação da área de troca de calor do evaporador na fase de projeto do 
equipamento 
Uma das maneiras de se avaliar se o evaporador está enquadrado dentro das especificações 
de projeto é verificando se sua área de troca de calor é suficiente para as necessidades 
especificadas. 
A verificação da capacidade do evaporador pode ser verificada seguindo-se a metodologia 
proposta por Hewitt (2002), apresentada a seguir. 
A área de transferência de calor do evaporador pode ser calculada por meio da Eq. (2.1), 
conhecendo-se a carga térmica de projeto do evaporador     ̇  . 
 
Válvula de expansão 
conectada ao evaporador 
Ventilador 
Bocais de 
saída de ar 
Aquecedor 
Entrada de ar 
m
Bocais de 
saída de ar 
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Nesta equação (   ) é o coeficiente global de troca de calor na superfície, e expresso pela 
Eq. (2.2), e (∆     ) é a diferença média logarítmica de temperatura no evaporador [Eq.(2.3)]: 
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Estas diferenças de temperatura (∆      ; ∆      ) podem ser visualizadas no Fig. 2.24. 
 
 
Figura 2.24 – Representação das diferenças de temperatura no evaporador. 
 
Os termos (  ;   ) indicam o diâmetro interno e externo dos tubos do evaporador, 
respectivamente. 
O termo  gmhc  conforme Hewitt (2002), é a média aritmética dos coeficientes convectivos 
na entrada (ℎ   ) e (ℎ    )saída do trocador de calor. 
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Os coeficientes ( outin hchc  ; ) variam em função do título do gás refrigerante  outin xx  e  que 
são dados pela correlação proposta por Boyco e Kruzhilin (1967), citado por Hewitt (2002): 
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Nas equações apresentadas, gl   e  são as densidades do refrigerante na fase líquida e na 
fase gás, respectivamente.  
O coeficiente convectivo ( gOhc ) pode ser obtido pela correlação de Mikheev (1956), como 
citado por Hewitt (2002) e representa o coeficiente de convecção do refrigerante na fase gás 
conforme a Eq. (2.7): 
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D
lk
hc                           (2.7) 
 
Onde,  gORe  é o número de Reynolds calculado para o diâmetro interno do tubo  ituboD ,  
do evaporador de calor considerando as propriedades da fase gás [Eq. (2.8)];  gPr  é o número de 
Prandtl do refrigerante na fase gás [Eq. (2.9)];  tubok  é a condutividade térmica do tubo;  tubol  é 
o comprimento do tubo. 
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Sendo que  gm  é a vazão do gás no tubo;  g é a difusidade térmica do gás;  g é a 
viscosidade dinâmica do gás no tubo;  g  é a viscosidade cinemática do gás refrigerante. 
Do lado externo do evaporador onde escoa o ar, o coeficiente efetivo de troca de calor por 
convecção  'ahc , na superfície total das aletas pode ser extraído da [Eq. (2.10)]: 
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Sendo que: (Af) é a área de troca de calor das aletas; (Aw) é a área da secção reta das aletas; 
(A) é a área total de transferência de calor. 
A eficiência da aleta com extremidade adiabática  f é calculada pela [Eq. (2.11)]: 
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  28 
 
Onde: ( ) é uma constante da integração da dedução da equação de calor rejeitado pela 
aleta; (  ) comprimento total da aleta; (   ) é o perímetro da secção transversal da aleta;  ahc é 
o coeficiente de convecção do ar e é dado pela [Eq.(2.13)];e (kf) é a condutividade térmica do 
material da aleta. 
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Onde: (  ) é a condutividade térmica do ar;  uN é o número de Nusselt médio calculado a 
partir da [Eq.(2.14)];  aPr .é o número de Prandtl do ar.; (   ) é o número de Reynolds do ar 
que passa pelas aletas, sendo definido pela [Eq.(2.15)]; 
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Onde:  am  é a vazão mássica de ar;  eve  é a espessura do evaporador, ou a distância entre 
as faces do evaporador na direção da passagem de ar;  a  é a viscosidade dinâmica do ar antes 
do evaporador. 
O valor  evQ  é a taxa de transferência de calor (carga térmica) retirada do fluxo de ar, que 
passa através do evaporador, e é um valor estimado no projeto do sistema de ar condicionado 
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veicular, a partir de características de conforto térmico desejado, em condições ambientais pré-
especificadas. A partir deste parâmetro dimensiona-se um tocador de calor que atenda estas 
expectativas. 
A partir das condições de conforto térmico desejados definem-se as pressões de trabalho no 
ciclo [ )( 1P  e  2P ], pressões de condensação e evaporação no ciclo respectivamente. 
Considerando-se um ciclo padrão é possível obter a diferença de entalpia específica  evh , 
observada no processo de evaporação entre os pontos 1-4 do diagrama P-h , conforme mostrado 
na Fig. 2.4. 
Considerando que a quantidade de calor retirada pelo ar que atravessa o evaporador é igual 
à quantidade de calor absorvida pelo refrigerante, pode-se escrever a Eq.(2.16). 
 
evgaaev hmhmQ  .. 
         (2.16) 
 
Os valores de  am  vazão mássica de ar e  ah  da diferença de entalpia do ar antes e 
depois do evaporador são estimados ou medidos, assim é possível obter o valor de  evQ . 
A vazão de gás  gm  na tubulação do ciclo de refrigeração é determinada pela Eq. (2.17): 
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A verificação consiste em saber se a área total de troca de calor especificada na Eq.(2.1)  é 
suficiente para absorver o calor trocado no evaporador  .evQ . 
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Filtros secadores 
Este tipo de equipamento é montado com a finalidade de estocar uma quantidade extra de 
refrigerante, remover água do refrigerante e remover partículas indesejáveis do gás, evitando 
assim o entupimento das válvulas do sistema (controle, sucção e descarga no compressor e de 
expansão no evaporador). Na Fig. 2.25 é possível visualizar o interior deste filtro. 
Este componente permite a instalação de um visor para identificar o nível de refrigerante no 
sistema. 
 
Figura 2.25 - Interior do filtro secador (http://www.powershow.com/view/13f94d-
NjUzZ/Mobile_Air_Conditioning_powerpoint_ppt_presentation) 
 
2.1.3 Análise energética de ciclos de resfriamento por compressão de vapor 
 
A Fig. 2.26 representa o esquema do ciclo de ar condicionado conectado ao motor de 
combustão. 
 
Figura 2.26 - Esquema do ciclo de ar condicionado com motor de combustão interna 
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Para facilitar a análise energética dividiremos este esquema em dois volumes de controle, 
um correspondente ao ciclo de ar condicionado e outro correspondente ao motor. 
 
Análise energética do ciclo de compressão de vapor do sistema de ar 
condicionado automotivo 
Aplicando a 1ª lei da termodinâmica, para o ciclo apresentado na Fig. 2.03, obtém-se a 
relação entre a taxa de calor absorvido do ar no resfriamento ( evQ
 ), taxa de calor trocado no 
condensador ( cdQ
 ) e a potência de compressão ( cpW
 ), conforme as [Eqs. (2.18, 2.19, 2.20)] 
respectivamente.  
As seguintes hipótese foram adotadas:  
 Regime permanente; 
 Variação de energia cinética desprezível; 
 Variação de energia potencial desprezível; 
 Compressão isoentrópica; 
 Expansão isoentálpica. 
 
 41. hhmQ gev              (2.18) 
 
 23. hhmQ gcd              (2.19) 
 
 12. hhmW gcp              (2.20) 
 
Onde h representa a entalpia específica do refrigerante nos pontos indicados. 
 
cpevcd WQQWQ
dt
dE              (2.21) 
 
No regime permanente: 
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0 cpevcd WQQ
            (2.22) 
Ou: 
 
evcpcd QWQ
             (2.23) 
 
Esse ciclo é representado no diagrama P-h do R134-a (Fig 2.27). 
 
, 
Figura 2.27 - Diagrama P-h DuPont (2205) para o ciclo padrão de resfriamento por compressão de 
vapor. 
 
O coeficiente de desempenho de ciclos de refrigeração  COP  é definido como a razão 
entre a quantidade de energia retirada do reservatório térmico frio  evQ  e o trabalho líquido 
sobre o sistema  cpW . Assim o coeficiente de desempenho COP é dado pela Eq. (2.23). 
(MORAN; SHAPIRO 2009): 
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            (2.23) 
O máximo coeficiente de desempenho que um ciclo de refrigeração pode desenvolver 
corresponde ao do ciclo ideal, ou ciclo de resfriamento de Carnot, expresso em função das 
temperaturas absolutas nos reservatórios quentes (TH) e frio (TC) conforme a Eq. (2.24). 
CH
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TT
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         (2.24) 
 
2.1.4 Processos psicrométricos 
Um sistema de condicionamento de ar provoca alteração do estado do ar, de modo a 
permitir que a corrente de ar insuflada, no ambiente a ser condicionado, absorva a carga térmica 
do ambiente e o mantenha na temperatura e umidade desejadas. Ao atravessar o sistema de ar 
condicionado, o ar pode sofrer um ou mais dos seguintes processos: 
 Resfriamento e desumidificação; 
 Aquecimento ou resfriamento sensível; 
 Umidificação; 
 Mistura com outras de correntes de ar. 
Os balanços de massa e energia para cada um dos processos citados anteriormente são 
apresentados a seguir. 
 
Resfriamento e desumidificação do ar úmido 
Se o ar úmido for exposto a uma superfície de troca de calor com temperatura inferior à 
temperatura de orvalho, ocorrerá condensação de vapor d’água sobre a superfície fria. Neste caso, 
ocorre uma redução da sua temperatura de bulbo seco ( bsT ) e também de sua razão de umidade 
ou umidade absoluta ( ). 
Neste caso temos duas interpretações para o fenômeno, uma ideal onde todo o fluido entra 
em contato com a serpentina, sendo que o processo poderia ser dividido em duas etapas: 
resfriamento seguido de condensação; e outra mais próxima à realidade, onde nem todo ar 
“sente” a presença da serpentina. Nesta última consideração, o ar na saída da serpentina encontra-
se na linha de processo que liga o estado inicial ao estado do ar saturado na temperatura da 
serpentina, conforme mostrado na Fig. 2.28. 
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Figura 2.28 - Esquema de processo de resfriamento com desumidificação. (a) equipamento e (b) linha 
de processo no diagrama psicrométrico (adaptado de STOECKER; JONES,1985). 
 
Na Fig. 2.28, o subscrito I refere-se ao estado ideal enquanto o subscrito R refere-se ao 
estado real. 
A temperatura (T2_I) é conhecida como ponto de orvalho da serpentina ou temperatura 
média da superfície da serpentina. 
Fazendo um balanço de massa e energia com as hipóteses mencionadas anteriormente, no 
volume de controle envolvendo a serpentina, obtém-se a vazão mássica de água condensada no 
processo a partir da vazão de ar seco ( am ) e das razões de umidade do ar antes e após o processo 
( 21  e  ) conforme a Eq.(2.25). 
 
 12.   aw mm          (2.25) 
 
O balanço de energia permite a obtenção da capacidade de resfriamento da serpentina ( 12Q
 ) 
a partir da determinação das entalpias específicas do ar antes e depois da passagem através da 
serpentina (h1 e h2), além da determinação da entalpia da água condensada deixando o volume de 
controle ( h ), conforme a Eq. (2.26). 
 
  hmhhmQ aa .. 2112           (2.26) 
  35 
 
 
Representando: 
 
 
   





hhh
hQ
21
21
12
         (2.27) 
 
A razão 








h
, define a direção da linha de processo mostrada na Fig. 2.28. Na realidade, 
como nenhuma serpentina é 100% eficiente, apenas uma parte do ar úmido admitido na secção de 
entrada entra em contato com a superfície de troca de calor a T2_I, atingindo a condição de 
saturação 2 (STOECKER; JONES, 1985). 
A parte do ar que não entrou em contato com a serpentina, hipoteticamente atravessa o 
volume de controle sem sofrer alteração em seu estado. Desta forma, o estado do ar úmido na 
seção de saída pode ser considerado como uma mistura de uma parte do fluxo de ar que está no 
estado 2, com outra parte do fluxo que está no estado 1. O estado final após a mistura é 
representado pelo ponto 2R na Fig. 2.28. 
O fator de contato da serpentina () é definido pela razão entre a vazão de ar que entra em 
contato direto com a serpentina e a vazão total de ar atravessando a serpentina (STOECKER; 
JONES, 1985), ou seja: 
 
 
 21
212
hh
hh
m
m R
atotal
a





         (2.28) 
 
Onde h2_R é a entalpia específica do ar úmido no estado 2R após a serpentina. 
Com o parâmetro  é geralmente fornecido pelo fabricante, podemos determinar o estado 
real do ar úmido na saída do duto. 
O processo psicrométrico de resfriamento do ar, para aplicação veicular pode ser 
visualizado no esquema da Fig. 2.28. 
Neste caso o evaporador do ciclo de compressão de vapor do sistema de ar condicionado 
veicular fica instalado dentro da caixa de distribuição de ar do veículo, conforme já apresentado 
na Fig. 2.22. 
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Todos os componentes do sistema de ACV podem ser observados na Fig. 2.29. 
 
 
Figura 2.29 – Esquema do ciclo de resfriamento por compressão de vapor do sistema de ACV (QUIM,  
2007) 
 
Aquecimento ou resfriamento sensível 
O processo psicrométrico de aquecimento ou resfriamento sensível ocorre através do 
contato do ar com uma superfície de temperatura diferente da sua. Considerando o processo de 
aquecimento, a superfície pode ser aquecida através de vapor (trocadores de calor casco e tubo, 
serpentina, etc.) ou através de resistências elétricas aquecidas por efeito Joule ou Peltier. 
Trata-se de um processo onde a razão de umidade do ar permanece constante, pois só calor 
sensível é adicionado ou retirado do ar. 
A Fig. 2.30 mostra o esquema e o diagrama do processo psicrométrico para o aquecimento 
sensível. 
 
Figura 2.30 - Esquema do processo de aquecimento sensível (a) equipamento, (b) linha de processo no 
diagrama psicrométrico (adaptado de STOECKER; JONES,1985). 
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Dentro do veículo o aquecimento do sistema de ar condicionado veicular é feito por meio 
de um aquecedor, conforme mostrado na Fig. 2.31. 
O aquecedor é instalado dentro do distribuidor de ar do veículo, ou caixa do ar 
condicionado. Parte do calor rejeitado para o líquido de arrefecimento é utilizado como fonte de 
calor para o aquecimento do ar do sistema de ACV, conforme pode ser observado na Fig. 2.22. 
De certa forma esta troca de calor é energeticamente interessante, uma vez que este calor 
seria dissipado para o ambiente sem utilização alguma. 
 
 
Figura 2.31 - Aquecimento do sistema de AC veicular (QUIM, 2007). 
 
Umidificação 
O processo de umidificação pode ser feito utilizando-se a injeção de água líquida ou de 
vapor de água. O processo de umidificação que ocorre em um saturador adiabático é realizado 
através da injeção de água líquida em um equipamento isolado termicamente do ambiente com 
injeção de água de reposição à temperatura do ar na saída do equipamento, denominada 
temperatura de saturação adiabática do ar. 
A Fig. 2.32 mostra o esquema de um saturador adiabático e a linha de processo que ocorre 
sobre a linha de temperatura de bulbo úmido constante indicada no diagrama psicrométrico. 
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Figura 2.32 - Saturador adiabático (a) esquema do equipamento, (b) linha de processo no diagrama 
psicrométrico (adaptado de STOECKER; JONES,1985). 
 
Processos usuais onde ocorre a injeção de água líquida à uma corrente de ar seguem 
aproximadamente a linha de temperatura de bulbo úmido constante, dependendo da temperatura 
da água adicionada.  
Stoecker e Jones (1985) constataram que para uma pressão de 1 atm a linha de processo 
obtida para injeção de água líquido a 0 ºC, difere apenas 7 °C da linha de processo obtido quando 
a temperatura da água é 100 °C. 
A Fig. 2.33, mostra a linha de processo quando ocorre evaporação total da água adicionada. 
O ar que entra na câmara de aspersão no estado 1 e sai num estado 2, que estará tanto mais 
próximo da linha de saturação, quanto maior for a quantidade de água adicionada.  
 
 
Figura 2.33 - Processo psicrométrico de umidificação com evaporação total (a) equipamento, (b) linha 
de processo no diagrama psicrométrico (adaptado de STOECKER; JONES,1985). 
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O balanço de massa no volume de controle envolvendo o local da injeção de água fornece a 
Eq. (2.29). 
 
 21 ..   aa mmm           (2.29) 
 
O balanço de energia para um equipamento isolado termicamente e com variações de 
energia potencial e cinemática desprezíveis permite a obtenção da entalpia do ar após o processo 
Eq. (2.30). 
 
21 .. hmhmhm aa            (2.30) 
 
Mistura com outras correntes de ar 
O processo de mistura de duas correntes pode ser esquematizado conforme a Fig. 2.34. 
 
 
Figura 2.34 - Esquema de mistura de duas correntes (a) Processo de misturas, (b) linha de processo no 
diagrama psicrométrico (adaptado de STOECKER; JONES,1985). 
 
A aplicação dos balanços de massa e de energia permitem a obtenção do balanço de 
umidade e de entalpia do ar após o processo, conforme as Eq. 2.31 e 2.32. 
 
  3212211 ...  aaaa mmmm           (2.31) 
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  3212211 ... hmmhmhm aaaa           (2.32) 
 
As equações acima mostram que tanto a razão de umidade como a entalpia do estado final 3 
são as médias ponderadas entre as razões de umidade e entalpias dos estados 1 e 2. Além disso, 
utilizando a semelhança de triângulos, Moran e Shapiro (2009), mostraram que: 
 
 
  1
2
23
31
a
a
m
m
hh
hh





        (2.33) 
 
Da mesma forma, para a razão de umidade:  
 
 
  1
2
23
31
a
a
m
m







        (2.34) 
 
Assim, verifica-se que a relação entre as medidas dos segmentos 13  e 32  na carta 
psicrométrica é idêntica à razão entre as vazões mássicas de ar seco de cada corrente envolvida 
no processo. 
A mistura de duas correntes de ar é um processo muito comum em condicionamento de ar. 
O sistema de ar condicionado veicular possui um distribuidor de ar preso ao painel do veículo, 
sendo utilizado para insuflar o ar dentro do habitáculo do veículo, conforme Fig. 2.35. 
A admissão pode ser de ar externo (AE) ou do ar interno (AI), proveniente do habitáculo do 
ocupante do veículo. O processo ocorre por meio de um ventilador, normalmente cirocco, 
instalado na entrada da caixa de ar. 
O ar interno já é parcialmente tratado, podendo ter uma temperatura inferior ao do ar 
externo o que reduz a carga térmica no evaporador. Esta opção é classificada por alguns 
construtores de veículos como “modo econômico”. De fato a válvula termostática apresentará ter 
uma abertura menor caso a carga térmica for reduzida, implicando em menos gás para troca de 
calor dentro do evaporador para garantir o grau de superaquecimento desejado. 
O posicionamento da abertura deste registro é feita pelo usuário do veículo, bem como a 
rotação do ventilador (normalmente 4 velocidades), que caracteriza a vazão de ar que atravessa o 
evaporador. 
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Figura 2.35 - Interior da caixa de distribuição de ar automotivo 
(http://k2arcondicionado.com.br/article/instalacao-ar-condicionado-automotivo-pecas.html). 
 
Um segundo registro dá ao ocupante do veículo a opção de selecionar a melhor condição de 
conforto térmico dentro do veículo, pois parte do ar resfriado pode ser reaquecido ao passar por 
um aquecedor, nesse caso ocorre o processo de mistura de duas correntes de ar após a passagem 
de parte do ar pelo aquecedor. 
A Fig 2.36 mostra as linhas de processo psicrométrico sofridas pelo ar, desde sua admissão 
até o insuflamento na cabine do veículo: 
- O processo 12  representa o resfriamento do ar ao atravessar o evaporador; 
- O processo 23 representa o aquecimento de parte do ar que passou pelo evaporador; 
- O ponto 4 indica o estado final do ar após a mistura das correntes no estado 2 com o ar no 
estado 3, que passou pelo aquecedor do veículo. 
 
Figura 2.36 – Processo psicrométrico que ocorre dentro da caixa de ar do veículo. 
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2.2 Revisão Bibliográfica 
 
Sistemas experimentais desenvolvidos para testes de sistema de ar condicionado 
veicular 
A tentativa de simulação das condições de funcionamento do sistema de ar condicionado 
não é novidade, outros pesquisadores já se dedicaram a este tipo de experiência, dentre eles pode-
se citar os trabalhos apresentados e comentados nos itens 2.5.1 a 2.5.7.  
 
2.2.1 Jabarbo et al. (2002) 
Jabarbo et al. (2002) criaram um modelo de simulação computacional e desenvolveram 
uma bancada de simulação, para verificação do modelo desenvolvido, conforme mostrado na Fig. 
2.37. 
 
  
Figura 2.37 - Experimento proposto para simular o sistema de ACV (JABARDO et al., 2002). 
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O compressor utilizado pelos pesquisadores foi o de curso variável do tipo wobble plate. Os 
resultados mostraram que não ocorreu variação dos efeitos da capacidade de resfriamento em 
função da rotação, conforme pode ser verificado na  Fig 2.38 (a). 
Seus resultados também mostraram que o COP diminui com o aumento da rotação [Fig. 
2.38 (a)], isto ocorre devido ao aumento de atrito e à subutilização do compressor que passa a 
trabalhar com curso intermediário (rendimento volumétrico menor), tendo por objetivo manter a 
vazão mássica constante. Esse fato pode ser verificado na figura 2.38 (b), onde a vazão mássica 
tende a se manter constante, por consequência, a capacidade de refrigeração segue o mesmo 
comportamento, independentemente da rotação em que se encontrava o eixo do compressor, 
evidenciando que ocorreu uma mudança de curso no compressor para compensar o aumento de 
rotação. 
Nota-se que o programa desenvolvido por Jabarbo et al. (2002), conseguiu simular a 
variação de curso do compressor em função da rotação e que a vazão mássica de refrigerante se 
manteve praticamente constante, conforme modelo previsto no software. 
 
 
Figura 2.38 – Comportamento da capacidade de resfriamento do COP (a) e da vazão mássica (b) em 
função da rotação (JABARDO et al., 2002). 
 
2.2.2 Díaz (2002) 
No trabalho de Díaz (2002) verifica-se a construção de uma bancada para simulação das 
condições de operação do ciclo de ar condicionado com o objetivo de determinar a carga de gás 
mais adequada ao ciclo de AC, sendo isto feito através da avaliação de desempenho térmico do 
sistema de ACV. O esquema e a fotografia do sistema experimental desenvolvido estão 
mostrados nas Figs. 2.39 e 2.40, respectivamente. O desenvolvimento e a avaliação experimental 
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do sistema de condicionamento de ar automotivo envolveram a análise conceitual das técnicas 
operativas e princípios de funcionamento submetido à influência de diferentes cargas de gás 
refrigerante no sistema. 
 
 
Figura 2.39 - Esquema geral de montagem do aparato experimental automotivo (DÍAZ, 2002). 
 
 
Figura 2.40 - Vista geral da bancada de Condicionamento de Ar Automotivo (DÍAZ, 2002). 
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 Foram avaliadas três cargas: (i) 633,4 g, que apresentou ser insuficiente, (ii) 850,5 g 
que se mostrou mais adequada e (iii) 1050,5 g que se mostrou com sobrecarga de refrigerante. 
Dentre as condições de teste realizadas destacamos a análise feita para as temperaturas de 40ºC 
no condensador e de 18 ºC no evaporador, com melhor COP para a carga de gás de 850,5 g (Fig. 
2.41). 
 
 
Figura 2.41 – Avaliação de vazão mássica de gás refrigerante (a) de capacidade de resfriamento (b) de 
potência no compressor (c) e do COP do sistema de AVC em função da rotação, para determinação da carga 
de gás mais adequada para o ciclo de resfriamento por compressão de vapor, (DÍAZ, 2002). 
 
2.2.3 Xuquam et al. (2003) 
No esquema proposto por Xuquam et al. (2003) o carro foi colocado em uma câmara 
climatizada, com lâmpadas incandescentes, para simular a radiação solar e seus efeitos sobre a 
carga térmica, já o condensador foi retirado do veículo e colocado na extremidade de um duto 
ligado a um ventilador (Fig. 2.42). 
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Figura 2.42 - Experimento para simular o sistema ACV (XUQUAM et al., 2003). 
 
O ciclo de resfriamento por compressão de vapor do sistema de ar condicionado veicular é 
constantemente influenciado por estados transitórios, de acordo com a variação da rotação do 
compressor, uma vez que o compressor é acionado pelo motor a combustão do automóvel. 
Na maioria dos casos, o desempenho do evaporador é subutilizado, devido à falta de fluxo 
de refrigerante causada pelo tempo de resposta válvula de expansão termostática convencional. 
Xuquam et al. (2003) propuseram a avaliação por comparação de dois algoritmos de 
controle de válvulas de expansão eletrônica (EEV) com acionamento por motor de passo, estas 
válvulas apresentam tempos de resposta menores que o da válvula de expansão termostática. Os 
algoritmos são os seguintes: (i) (PID) controle proporcional integral derivativo, que utiliza o erro 
entre o superaquecimento do refrigerante e os dados de entrada configurados, para gerar os pulsos 
elétricos que controlam o motor de passo, responsável pelo acionamento da válvula de expansão 
e (ii) (FSTPID) controla o ajuste dos parâmetros do algoritmo PID online e em tempo real. 
Segundo os autores, a lógica do FSTPID é construída em um conjunto de regras ou parâmetros 
baseados na combinação da sensibilidade razão humana, no conhecimento da instalação de ACV 
e nas características dos componentes utilizados no ciclo de ACV proposto. 
O algoritmo usado para determinar o ajuste da válvula afeta significativamente o 
desempenho do sistema de ar condicionado. A diferença entre os métodos utilizados de 
  47 
 
automação quando é utilizada uma válvula de expansão controlada por motor de passo, reduz a 
temperatura do ar após o evaporador em até 3ºC, conforme pode ser observado na Fig. 2.43. 
As condições utilizadas nas experiências foram: temperatura do ambiente de 35 °C; 
umidade relativa de 50 %; vazão de ar de 400 m³/ h e rotação do compressor de 1500 rpm. O 
intervalo de tempo de amostragem de 10 s. 
 
 
Figura 2.43, Temperatura do ar insuflado nos difusores do painel (XUQUAM et al., 2003). 
 
2.2.4 Kaynakli e Horuz (2003) 
No experimento de Kaynakli e Horuz (2003) os componentes do sistema de ACV foram 
dispostos em uma bancada. O compressor utilizado é de curso fixo, com acionamento feito por 
um motor elétrico e controlado por um inversor de frequência, as cargas no evaporador e no 
compressor foram controladas por meio de ventilação forçada, conforme pode ser observado na 
Fig. 2.44. 
A análise termodinâmica foi sustentada pela da medição das temperaturas e das pressões no 
condensador e no evaporador e do torque no eixo compressor. Com isso foi possível estimar a 
potência no eixo do compressor e a capacidade de resfriamento no evaporador. 
O compressor de curso fixo aumenta a vazão de refrigerante a medida que sua rotação 
aumenta, aumentando também a capacidade de resfriamento no evaporador, Fig 2.42. O que por 
vezes é indesejado para os ocupantes do veículo. Neste caso o emprego de um sensor de 
temperatura que promova o desacoplamento do compressor, quando a temperatura diminui fora 
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da zona de conforto térmico se faz necessário, mas isto causa desgaste mecânico no compressor e 
no sistema de acionamento (polia com embreagem magnética). 
 
  
Figura 2.44 – Bancada de teste do sistema de ACV (KAYNAKLI e HORUZ, 2003). 
 
Dentre os resultados obtidos por Kaynakli e Horus (2003), destaco aqueles em função da 
rotação do compressor, expostos nos gráficos das Fig. 2.45. 
 
Figura 2.45 - Características do sistema de ACV em função da rotação avaliados por . Kaynakli e 
Horus (2003). 
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Nota-se que há uma tendência de aumento da capacidade de refrigeração e de consumo de 
potência no eixo do compressor, com o aumento da rotação do compressor, enquanto que o COP 
e a pressão no evaporador diminuem. 
 
2.2.5 Petroski (2005) 
Para simular os efeitos térmicos aos quais um veículo é submetido, Petroski (2005) utilizou 
uma câmara climatizada que permitiu controlar a temperatura do ambiente sobre o condensador. 
Os efeitos da carga térmica foram gerados por um dispositivo que controlava a temperatura do ar 
na entrada do evaporador, simultaneamente permitia a medição da refrigeração no sistema de AC. 
O motor do veículo foi substituído por um motor elétrico ligado a um inversor de 
freqüência, possibilitando ajustar a velocidade de rotação do compressor, conforme é mostrado 
na Fig. 2.46. 
 
Figura 2.46 – Bancada de teste do sistema de ACV (PETROSKI, 2005). 
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Segundo Petroski (2005) os componentes utilizados em seu experimento são do veículo da 
marca Toyota Corolla (2005), doados pela Denso, de onde é possível concluir que o compressor 
utilizado é de curso variável do tipo swach plate. Os resultados obtidos por Petroski em função da 
rotação podem ser visualizados na Fig. 2.47. 
 
Figura 2.47 – Comportamento do sistema de ar condicionado avaliado por Petroski, (2005). 
 
Nota-se que a potência consumida no eixo do compressor diminui com o aumento da 
rotação. Em contra partida, a pressão no condensador tem um ligeiro aumento, devido ao 
fechamento da válvula termostática a medida que o evaporador diminui sua temperatura, 
mantendo sua pressão de evaporação constante, exigindo assim menos gás do compressor, que 
corrige seu curso com esta solicitação. 
 
2.2.6 Benouali e Clodic (2005) 
O trabalho proposto por Benouali e Clodic (2005) avaliou em bancada as principais 
diferenças entre controle interno (convencional/mecânico) e externo (automatizado) da válvula de 
controle em compressores variáveis do tipo swash plate (Fig. 2.48). 
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Os testes foram realizados em condições de carga térmica semelhantes (em 3 temperaturas 
25ºC, 35ºC e 45ºC), estabelecendo assim a melhor relação entre o controle proposto, o conforto 
térmico e o consumo de energia no sistema.  
 
 
Figura 2.48 –  Bancada para teste do sistema de ACV (BENOAULI; CLODIC, 2005) 
 
O modelo proposto de análise considerou a potência e a eficiência do compressor definidas 
pelas Eqs. 2.35 a 2.38: 
Potência mecânica  mecP : 
 
60
...2 NC
Pmec

  (2.35) 
 
Eficiência volumétrica  vol : 
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


  (2.36) 
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Eficiência isoentrópica  is : 
sucdis
sucdis
is
hh
hh


  (2.37) 
 
Eficiência mecânica  mec : 
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
 (2.38) 
 
Onde C, N, suc, hdis, hsuc e Rm  são torque no eixo do compressor, rotação, massa específica 
do ar seco na sucção, entalpia do refrigerante na descarga, entalpia do refrigerante na sucção e 
fluxo de massa de refrigerante, respectivamente. 
Os compressores com controle externo (válvula de controle automatizada) apresentaram 
uma melhora no COP de cerca de 40%. 
 
2.2.7 Moura (2007) 
Moura (2007) realizou estudos de aprimoramentos em sistema de climatização veicular 
para melhoria de condições ambientais de cabine e redução do consumo de combustível. 
Seu estudo abrangeu aprimoramentos tanto na caixa de ar quanto no ciclo de refrigeração. 
A avaliação do impacto dos aprimoramentos foram realizados testes de desempenho do sistema 
de climatização, com o veículo em câmara climatizada, na obtenção de condições ambientais de 
cabine controladas (Fig. 2.49). 
 
Figura 2.49 - Veículo instrumentado em uma câmara climatizada com dinamômetro,(MOURA,  2007). 
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Os testes de desempenho do sistema de climatização foram executados inicialmente com o 
sistema convencional de ar condicionado, sem nenhuma modificação (sistema de referência). 
 Seus resultados mostraram que os aprimoramentos possibilitaram melhorar as condições 
ambientais na cabine do veículo, atingindo-se as condições ambientais estipuladas pelo fabricante 
do veículo. Além disso, seus estudos focaram-se na comparação entre a utilização de compressor 
com pistões de deslocamento variável. A redução de consumo de combustível com a utilização de 
compressões de curso variável é cerca de 5% em relação ao compressor com pistões de 
deslocamento fixo. 
Na tabela 2.2 nota-se que a diferença de consumo de combustível com o compressor 
acionado e desligado foi da ordem de 11,54% para o compressor de curso fixo e de 4,5% para o 
de curso variável, fato que justifica o emprego deste tipo de compressor. 
 
Tabela 2.2 Resultados dos testes de consumo de combustível (km/L), (MOURA, 2007). 
 
 
2.2.8 Análise da revisão da literatura 
Com a revisão da literatura foi possível reavivar conceitos teóricos importantes para a 
análise de sistemas de ACV e auxiliou no levantamento de equações para o projeto da bancada. 
Além disso, verificou-se que os conceitos abordados nas bancadas propostas por Díaz 
(2002), Benouali e Clodic (2005), Pretroski (2005), Jabarbo et al. (2002) e Kaynakli e Horuz 
(2003), Xuquam et al. (2003) e Moura (2007) serviram de modelo e inspiração para a construção 
da bancada e desenvolvimento dos testes proposta. 
Os resultados obtidos pelos pesquisadores citados anteriormente são referência para as 
possíveis aplicações que uma bancada de ACV precisa considerar. 
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O diferencial explorado por este trabalho foi a utilização de um motor a combustão 
instalado em uma bancada dinamométrica, algo até então inédito nas bancadas propostas. 
Todos os testes propostos nos experimentos realizados pelos pesquisadores mencionados 
no item 2.5 podem ser reproduzidos no projeto proposto neste trabalho. Outro fator importante é 
a flexibilidade de movimentação e instalação da bancada, o que não é permitido para o conceito 
de cabine climatizada. O conceito proposto também dispensa o uso de um veículo completo para 
realização dos testes, o que é uma grande vantagem. 
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3. DIMENSIONAMENTO DOS COMPONENTES DA BANCADA DE 
TESTE PARA VERIFICAÇÃO DO SISTEMA DE ACV 
 
 
Este capítulo é dedicado a apresentar as premissas de projeto, o dimensionamento dos 
componentes do sistema experimental, a automação da bancada de testes, a metodologia adotada 
nos testes experimentais, a análise termodinâmica do ciclo de compressão de vapor do sistema de 
ACV e a instrumentação disponível no banco dinamométrico, onde os testes foram realizados. 
 
3.1 Disposição dos componentes do sistema experimental 
 
Uma das premissas de projeto, para a construção da bancada de testes do sistema de ACV é 
a capacidade de ser instalada em uma sala ou cabine, que contenha um banco dinamométrico, 
conforme apresentado na Fig. 3.1. A bancada deve permitir a avaliação do torque, da potência e 
do consumo de combustível em função da rotação de motores a combustão interna, atendendo 
assim a um dos objetivos desse projeto, que é o de mensurar a influência do sistema de ACV 
sobre as curvas características do motor a combustão interna. 
 
Figura 3.1 - Esquema da distribuição dos elementos dentro da cabine do dinamômetro 
  56 
 
 
A linha tracejada, indicada no esquema da sala dinamométrica da Fig. 3.1, corresponde à 
área disponível para a instalação da bancada de testes do sistema de ACV, que corresponde a 3,2 
m². Em função desta disposição as dimensões externas da bancada foram definidas. 
 
3.1.1 Meios auxiliares de medição disponíveis na cabine dinamométrica 
Dentro da cabine dinamométrica foi disponibilizado um dinamômetro (marca Schenck 
W130 de 130 kW e precisão de 1Nm de corrente de Foucault), Fig. 3.2. Para medir o consumo 
de combustível foi utilizada um balança gravimétrica da marca AVL modelo 73 de precisão de 
0,2g (Fig 3.3). 
 
 
Figura 3.2 – Dinamômetro de 130 kW 
 
Fig. 3.3 Balança gravimétrica 
 
O motor disponibilizado para o teste tem cilindrada de 1,6 L – com tecnologia 
bicombustível – sendo que o combustível utilizado nos testes foi a gasolina (E22). Este motor de 
testes foi especificado tecnicamente para atingir 76 kW de potência em plena carga (Fig. 3.4). 
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Na Fig. 3.4 é possível verificar o motor a combustão interna instalado no palete do 
dinamômetro. 
O refrigerante utilizado é o R134a e o tipo de compressor montado foi o de curso variável 
tipo “swash-plate” com 135 cc de cilindrada (Fig. 3.5). O circuito utiliza válvula de expansão 
termostática instalada na entrada do evaporador, conforme apresentado na Fig 2.21. 
A caixa de ar utilizada no experimento é semelhante à apresentada na Fig. 2.23. 
O condensador utilizado no sistema tem um sistema de sub-resfriamento, conforme 
apresentado na Fig. 2.20. 
 
 
Figura 3.4 –Motor instalado no banco 
dinamométrico.
 
Figura 3.5 - Compressor do sistema de ACV 
instalado no motor a combustão. 
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3.2 Condições climáticas inicialmente desejadas 
 
O projeto foi desenvolvido visando à simulação de diferentes climas existentes no Brasil. 
Na Tab. 3.1 são mostradas as condições ambientais de cidades adotadas como referência no 
desenvolvimento. 
 
Tabela 3.1 - Condições climáticas utilizadas como modelos a serem simulados 
(http://www.climatempo.com.br/) 
  
 
Tomando por base esses valores, foram definidas as propriedades do ar a ser insuflado pela 
bancada sobre o evaporador, instalado dentro da caixa de distribuição de ar (Fig. 2.23) do sistema 
de ACV. Com isso a válvula termostática antes do evaporador é excitada, com carga térmica 
controlada e em regime permanente, efeito desejado para que as pressões de sucção (Psuc) e de 
descarga (Pdes) do compressor sejam simuladas. 
Para efeito de dimensionamento dos componentes da bancada, as vazões de ar que passam 
através dos trocadores de calor do sistema de ACV ( e ), e que fazem parte do 
equacionamento das cargas térmicas no condensador ( ) e no evaporador ( ) 
respectivamente, foram obtidas da seguinte maneira: 
i) Vazão de ar que passa através do evaporador ( ) ajustada pelo usuário do veículo, 
depende do conforto térmico desejado. No presente trabalho foi considerada a vazão 
máxima disponível na caixa de distribuição de ar; 
ii) Vazão de ar que passa através do condensador, depende da velocidade do veículo, 
para efeito de dimensionamento. Foi adotada a vazão máxima na condição de velocidade 
máxima do veículo, estimada via CFD. 
Tropical Costal Costal
Semi-árido Úmido Úmido
Referência Teresina Juazeiro Vitória Curitiba São Paulo
Temperatura média (°C) 40 36 28 22 25
Umidade Relativa (%) 30 14 75 77 75
Clima Tropical Subtropical
cdam ; evam ;
cdQ

evQ

evam ;
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Maiores detalhes destes valores são observados nos itens deste capítulo referente ao 
dimensionamento dos ventiladores que insuflam ar através dos trocadores de calor do ciclo de 
compressão de vapor do sistema de ACV [itens 3.3.1 (i) e 3.3.2]. 
O controle das pressões de condensação e de evaporação, ou descarga e sucção (Pdes e Psuc), 
caracterizam a quantidade de potência ( ) necessária para colocá-lo em operação, conforme 
condições de teste do veículo. 
Dentre estes climas apresentados na Tab. 3.1, o de Teresina é considerado o mais crítico. 
Salienta-se que testes de validação veicular do sistema de ACV são normalmente executados (em 
túnel de vento) nestas condições de operação. Adicionalmente sabe-se que em Teresina são 
executados diversos testes veiculares por montadoras instaladas no Brasil, com o objetivo de 
validar a utilização do sistema de ACV. 
 
3.3 Hipóteses adotadas no dimensionamento da bancada 
 
A bancada construída foi inspirada no esquema dos calorímetros utilizados nas experiências 
apresentadas no Cap. 2, dentre elas destacamos os modelos de Jabarbo et al. (2002), Díaz (2002), 
Kaynakli e Horuz (2003) e Petroski (2005). 
Conforme mencionado, o controle das condições de operação do sistema de ACV está 
diretamente ligado à troca de calor nos dois trocadores de calor evaporador e condensador, do 
ciclo de compressão de vapor, portanto a abordagem analítica e experimental foi dividida, em 
módulos, que permitissem o controle destas trocas de calor. 
Módulo evaporador: permite que uma carga térmica pré-determinada ( ) passe pelo 
evaporador, excitando a válvula termostática, por meio do controle da vazão em massa , da 
temperatura  evaT ;  e da umidade relativa do ar (fa;ev), que é admitida pelo ventilador da caixa de 
distribuição de ar. Este procedimento dispensa a construção de um túnel de vento ou câmara 
térmica para ensaiar o evaporador e conserva as características de admissão do ar externo e do ar 
de insuflamento no painel do veículo. É desejável também, que a bancada a simule a condição de 
recirculação, na qual é aproveitado parte do ar interno da cabine no condicionamento de ar. 
cpW

evQ

 evam ;
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Módulo condensador: permite o controle da pressão de condensação (Pcd) no condensador 
por meio de um aumento ou diminuição da vazão de ar que passa através do condensador. Isto se 
dá, devido ao controle da rotação do motor elétrico de um ventilador do tipo siroco, por um 
inversor de frequência. O aumento ou diminuição da vazão de ar  ocasiona o aumento ou a 
redução da taxa de transição de calor no condensador  dada pela equação 3.1. 
 
TlmUAmQ cdcdcdacd  ...;
                   (3.1) 
 
Onde (Acd) é a área de troca de calor a troca de calor no condensador, (Ucd) é o coeficiente 
global de troca de calor e  é a diferença média logarítmica de temperatura no 
condensador. Este módulo permite simular as condições de operação do condensador instalado na 
frente do veículo. 
Estes dois módulos foram dimensionados de modo a manter os critérios de flexibilidade de 
operação em qualquer banco dinamométrico com o espaço especificado na Fig. 3.1. 
 
3.3.1 Módulo Evaporador 
Para que a temperatura e a umidade desejadas fossem atingidas, o Módulo Evaporador foi 
desenvolvido contendo os seguintes sistemas: 
i) Sistema de ventilação; 
ii) Sistema de desumidificação; 
iii) Sistema de aquecimento; 
iv) Sistema de umidificação. 
O dimensionamento, a construção e a automação deste módulo levaram em consideração 
conceitos de ventilação, para controle da vazão do ar insuflado na caixa de ar ( ) e de 
processos psicrométricos tais como resfriamento, desumidificação, aquecimento e umidificação 
 cdam ;
 cdQ
 Tlm
evam ;
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do ar, apresentados no Cap. 2, item 2.4, para controle da temperatura  e da umidade relativa 
(fa;ev) do ar insuflado. Estes sistemas estão dispostos no esquema apresentado na Fig. 3.6.  
 
 
Figura 3.6 - Esquema do módulo evaporador 
 
Neste esquema, nota-se que o ar admitido passa por um processo de secagem, em um 
sistema de desumidificação por condensação do vapor de água existente no ar, mesmo princípio 
utilizado por Carrier em 1902, citado no Cap. 2, item 2.1, sendo posteriormente aquecido na 
temperatura escolhida para o teste em um sistema de aquecimento por resistências elétricas. Na 
sequência o ar seco e aquecido é dividido em duas correntes de ar. Este by-pass faz com que parte 
do ar passe por um sistema de umidificação, onde um bico injetor expele água contra a corrente 
de ar, no outro ramal o ar seco segue, até uma bifurcação, onde se encontra com o ar que passou 
pelo processo de umidificação. Três válvulas com motor de passo (VC) são responsáveis por 
controlar estas vazões e consequentemente a umidade relativa (fa;ev) da mistura de correntes. 
Um psicrômetro (PS3) emite um sinal analógico de umidade relativa (fa;ev) e de 
temperatura de bulbo seco (Ta;ev) ao CLP (Controlador Lógico Programável), que comanda os 
 evaT ;
eva
eva
eva
T
m
;
;
;
f

Caixa de 
distribuição 
de ar 
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motores de passo instalados nas hastes válvulas de gaveta de 3 polegadas. O sinal de temperatura 
de bulbo seco (Ta;ev) é utilizado no controle de três relês de estado sólido, que acionam 
resistências elétricas contidas em um banco de resistências (BR), no sistema de aquecimento do 
ar. 
 
i) Sistema de ventilação 
O componente veicular do sistema de ACV, caixa de distribuição de ar, mostrado na Fig. 
2.23, é utilizado no módulo evaporador como corpo de prova a ser testado. Dentro da caixa de 
distribuição de ar está o evaporador, a válvula de expansão, um ventilador e os registros que 
controlam o insuflamento de ar no painel do veículo, conforme mostrado na Fig. 2.22. 
O sistema de ventilação proposto tem a função de disponibilizar a vazão de ar ( ) na 
quantidade requerida pela da caixa de distribuição de ar. 
Para estimar esta vazão, utilizou-se um anemômetro de fio quente, com precisão de 
0,1 m/s, para medir a velocidade máxima do ar ( ∗) nos 4 bocais do distribuidor de ar. 
A velocidade média do ar por bocal foi estimada pela Eq. 3.2, que considera um perfil de 
velocidades plenamente desenvolvido na saída do bocal, este método é baseado na solução 
recomendada por (FOX; MCDONALD, 1998), para determinação da vazão em perfis não 
circulares: 
 
                     (3.2) 
 
Ainda de acordo com FOX e MCDONALD (1998), para secções de tubo não circulares 
adota-se o conceito de diâmetro hidráulico (Dh), que é dado pela fórmula: 
 
                     (3.3) 
 
evam ;
*
3
2
uu 
b
b
P
A
Dh
.4

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Onde Ab é a área molhada e Pb é o perímetro do duto, o diâmetro hidráulico equivalente aos 
4 bocais de insuflamento foi de 232,4 mm. 
Na Fig. 3.7a é mostrado os quatro difusores de ar no painel do veículo, que recebem ar dos 
4 bocais da caixa de distribuição de ar, onde foi realizada a medição da velocidade máxima ( ∗), 
por meio do anemômetro apresentado na Fig. 3.7b. 
 
 
a) Bocal de saída da caixa de ar do 
veículo 
 
 
b) Anemômetro de fio quente Extech 
SDL350
Figura 3.7 – Bocal de insuflamento de ar e anemômetro de fio quente 
 
Nestes mesmos bocais é medida a temperatura e a umidade relativa do ar que passa, através 
de um psicrômetro, de modo a determinar a massa específica do ar . 
 
Figura 3.8 - Psicrômetro RHT 323 da Novus 
 ar
Difusores 
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O modelo de psicrômetro adotado é o da empresa NOVUS, modelo RHT 323 (Fig. 3.8), o 
ppmesmo posteriormente utilizado na bancada do sistema de ACV, com precisão de 1% em 
toda a faixa de medição e temperatura: 0,1 °C de -19,9 até 100 0 °C, cujo folder se encontra no 
anexo C. 
A medição em cada um dos difusores de ar do painel do veículo é feita com o objetivo de 
preservar as perdas de carga, mantendo o que ocorre originalmente quando o sistema de ACV 
está em operação, em cada um dos bocais do painel é medida a velocidade máxima de 
insuflamento. 
Esta mesma vazão máxima estimada foi utilizada para determinar a quantidade de ar que o 
módulo evaporador tem que disponibilizar para atender a demanda do evaporador. 
A soma das vazões nos bocais do painel foi de 0,155 m³/s, a 25ºC e 70% de umidade 
relativa, o que corresponde a uma vazão mássica ( ) de aproximadamente 0,155 kg/s. 
Como um tubo de 10 polegadas, ou 254 mm, tornaria a bancada muito grande e cara, com 
componentes muito robustos, optou-se por dimensionar o sistema com o diâmetro (Dd) de 3 
polegadas ou 76,2 mm. 
O cálculo da perda de carga em dutos de sistema de ventilação utiliza os mesmos conceitos 
e metodologia dos sistemas de bombeamento. Referências fundamentais para o dimensionamento 
de sistemas de ventilação e exaustão, pela atualidade, quantidade e qualidade da informação 
disponibilizada, são as publicações (Handbooks) da ASHRAE – American Society of Heating, 
Refrigeration and Air-Conditioning Engneers (especialmente o Hanbook of Fundamentals e o 
Handbook of Applications), as quais não se deve deixar de consultar quando do cálculo da perda 
de carga em sistemas de ventilação. 
A perda de carga por atrito em dutos retos (Zd) é calculada pela equação de Darcy-
Weisbach (Eq. 3.4): 
 
              (3.4) 
evam ;
g
u
D
L
fZ
d
d
2
2

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A nomenclatura é a mesma utilizada para escoamentos de líquidos em tubulações, onde (f) 
é o coeficiente de atrito é obtido pelo diagrama de Moody, (L) é o compriççmento do tubo. 
O número de Reynolds (Re) é dado pela Eq. 3.5 e (a) é a viscosidade dinâmica do ar. 
 
                     (3.5) 
 
Lembrando que, caso o número de Reynolds (Re) for menor que 2000, o escoamento torna-
se laminar e o coeficiente de atrito independe da rugosidade, sendo válida a Eq. 3.6. 
 
                     (3.6) 
 
A rugosidade absoluta da chapa de aço inox é igual a 0,00015 m. 
A perda de carga em singularidades (Zs) (curvas, contrações, expansões, dampers, filtros, 
serpentinas, trocadores de calor, abafadores de ruído, etc) é calculada através pela Eq.3.7: 
 
                    (3.7) 
 
Onde o coeficiente de proporcionalidade (K) é determinado experimentalmente, para o 
projeto, adotou-se as tabelas e ábacos do livro de MACYNTIRE (1987). 
A perda de carga por atrito é a somatória das perdas de cargas dos trechos retos e das 
singularidades, conforme apresentado na Eq. 3.8. 
 
a
da Du

 
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                  (3.8) 
 
A Tab. 3.2 apresenta a soma das perdas de carga (Z) no projeto inicial, do esquema 
proposto na Fig. 3.9 para uma tubulação de diâmetro 3 polegadas. 
A curva de perda de carga no evaporador é fornecida pelo fabricante, neste caso o 
evaporador utilizado no sistema é o mesmo utilizado em veículos, facilitando a obtenção e 
diminuindo os custos de projeto. 
 
Tabela 3.2 - Perdas de carga nas tubulações de ar da bancada de teste 
 
 
 
A somatória das perdas de cargas nos dutos e nas singularidades (Z) totalizaram 1644,1 Pa.  
Assim estima-se a potência 923 W do ventilador pela Eq. 3.8, para um rendimento de 25%. 
 



m
m
sm
n
n
nd
ZZZ
11
Comprimento Diâmetro Área
Número de 
Reynolds
fator
Velocidade 
média do ar
Perda de 
Carga no Tubo
fator
Perda de 
Carga nas 
Singularidades
L t D t A t Re f v Z d K Z s
Cod. Denominação m m m² - - m/s Pa - Pa
1 Bocal 37,24 1 70,76
2 Tubo 0,3 0,0762 0,0046 162054,16 0,015 37,24 4,18
3 Tubo 0,3 0,0762 0,0046 162054,16 0,015 37,24 4,18
4 Evaporador (*) 37,24 10 707,61
5 Tubo 0,3 0,2325 0,0425 53111,95 0,016 4,00 0,02
6 Curva 4,00 0,4 0,33
7 Tubo 0,3 0,2325 0,0425 53111,95 0,016 4,00 0,02
8 Caixa de resistências (**) 4,00 10 8,16
9 Tubo 0,3 0,0762 0,0046 162054,16 0,015 37,24 4,18
10 Cotovelo 37,24 0,8 56,61
11 Tubo 0,2 0,0762 0,0046 162054,16 0,016 37,24 2,97
12 Tê 37,24 1 70,76
13 Válvula 37,24 1,5 106,14
14 Tubo 0,3 0,0762 0,0046 162054,16 0,015 37,24 4,18
15 Cotovelo 37,24 0,8 56,61
16 Tubo 0,3 0,0762 0,0046 162054,16 0,015 37,24 4,18
17 Medidor de Vazão (*) 37,24 1,5 106,14
18 Tubo 0,3 0,0762 0,0046 162054,16 0,015 37,24 4,18
19 Bocal 37,24 1 70,76
20 Válvula 37,24 1,5 106,14
21 Tubo 0,3 0,0762 0,0046 162054,16 0,015 37,24 4,18
22 Reservatório 37,24 2 141,52
23 Tubo 0,3 0,0762 0,0046 162054,16 0,015 37,24 4,18
24 Válvula 37,24 1,5 106,14
25 Tubo 0,1 0,0762 0,0046 162054,16 0,015 37,24 1,39
(*) Conforme informações do fabricante. 36,44 1607,7
Elemento
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                    (3.8) 
 
 
Figura 3.9 - Disposição inicial dos componentes do módulo evaporador. 
 
Através dos valores de potência e perda de carga (diferença de pressão estática por 
singularidade) escolheu-se o ventilador mais apropriado. Neste caso utilizou-se o modelo VSI 
190 da empresa Ibram de 2 cv ou 1.47 kW (Fig 3.10), mais detalhes podem ser vistos no manual 
do ventilador que se encontra no anexo D. 
Foi colocado um fator de segurança de 50% na potência do ventilador, esta medida foi 
tomada para garantir que a escolha do ventilador atenda a vazão da caixa de ar com folga. Pelo 
fato de adotar um fator de segurança alto adotou-se o ventilador VSI190 ao invés do VSI 195.  
O motor do ventilador da caixa de distribuição de ar tomada como referência tem 250W de 
potência, no entanto, podem existir conjuntos de caixas de distribuição de ar com motores mais 
potentes, outro motivo que deve ser levado em consideração, ao se adotar um fator de segurança, 
é o valor estimado de perda de carga em elementos feitos sob medida para esta aplicação, como é 

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o caso da caixa de resistências e do reservatório do tanque de umidificação, componentes 
dimensionados e portanto sem curva de perda de carga em função da vazão. 
 
 
Figura 3.10 – Dados do ventilador do sistema de ventilação do módulo evaporador. 
 
Automação do sistema de ventilação 
A automação do sistema de ventilação assumiu a premissa de que a pressão na entrada da 
caixa de ar do veículo deveria ser igual à atmosférica, simulando a condição normal de operação 
com captação do ar ambiente ou recirculação. 
Assim a depressão causada pela sucção do ventilador da caixa de distribuição de ar, no 
bocal do módulo evaporador, faz com que o ventilador do módulo seja acionado até que ocorra 
uma compensação com a pressão ar ambiente, para que isto ocorra, um transdutor de pressão 
absoluta precisa ser instalado no bocal de saída da bancada, neste caso um transdutor de pressão 
absoluta foi escolhido, com range de medição de 0,9 a 1,1 bar de pressão absoluta com precisão 
de , trata-se do transdutor HUBA 691, cujo folder está no anexo F. 
558m³/h=0.155 m³/s 
1607,7 Pa = 164,10 mmH2O 
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Este transdutor de pressão tem a função enviar um sinal analógico de 4 a 20 mA ao CLP, 
para controlar o inversor de frequência ligado ao motor do ventilador da bancada, mantendo a 
pressão igual a 1 bar, a instalação deste transdutor, pode ser observada na Fig. 3.11. 
Na Fig. 3.11, feita durante o dimensionamento do layout 3D, utilizando PTC Creo 
Parametric 2.0 M100, também é possível observar um anel piezométrico feito com mangueiras de 
ar comprimido, este anel tem como objetivo equalizar a pressão estática absoluta nesta secção, 
enviando um sinal de pressão absoluta médio ao CLP. 
 
Figura 3.11 - Instrumentação de controle de ventilação da bancada de teste. 
 
Um medidor do fluxo de ar tipo turbina de 3 polegadas de diâmetro, da marca Incontrol, 
modelo VTG075C010207RAC10 e precisão de média de 1% ao longo de seu campo de medição, 
foi instalado de modo a medir o fluxo de ar na entrada da caixa de ar, tornando possível estimar o 
valor da vazão ( ), inserida na caixa de ar, o folder com dados técnicos do fornecedor deste 
medidor se encontra no anexo E. 
Este medidor de fluxo tem a função adicional de liberar o funcionamento dos outros 
sistemas do Módulo Evaporador, ou seja, caso não haja fluxo de ar no sistema, a caixa de 
resistências do sistema de aquecimento, a unidade de condensação do sistema de umidificação e a 
bomba d’água do sistema de umidificação não são energizados. 
evaV ;

Psicrômetro 
(PS3) 
Medidor 
de fluxo 
Transdutor de 
pressão (TP) 
Anel 
Piezométricoo 
  70 
 
Por meio da linguagem de programação Ladder, própria para programação de CLPs, foi 
possível utilizar recursos de PID (proporcional integral derivativa) para a estabelecer a 
automação do módulo, mantendo as variáveis deste processo dentro da faixa de operação. 
O desenvolvimento do programa de automação foi realizado por terceiros, seguindo a 
lógica de automação proposta no presente trabalho, resultando na construção das telas de controle 
apresentadas no Cap. 4, este procedimento foi adotado na programação do CLP em Ladder, e no 
programa supervisório em Labview. 
O desenvolvimento de um sistema de aquisição e controle de dados supervisório, bem 
como de seu software em LabView 2010, evita que o operador entre na cabine para mudar a 
configuração do módulo, mais detalhes serão expostos no Cap. 4. 
O inversor de frequência utilizada para acionar o motor do ventilador tem como 
característica uma potência de 1,5 kW (2 cv ), para uma tensão de 380-440Vca para 3 fases) e 
corrente máxima de 4,2A. Esta especificação está de acordo com o catálogo VFD-EL da 
NOVUS, disponível no anexo H. 
O CLP escolhido para esta automação é da marca Delta CLP CPU-SV: 16ED/12ST – DVP 
28SV11T com 13 saídas digitais, 17 entradas digitais, com 3 módulos adicionais e automação 
(veja o folder do CLP e seus módulos no anexo I): 
i) DVP 04DA, com 4 saídas analógicos de 4 bits; 
ii) DVP 06XA, com 4 entradas de analógicas de 12bis 4 saídas analógicas de 12 bits; 
iii) DVP 06AD, com 6 entradas analógicas de 14 bits. 
Este CLP e seus módulos foram responsáveis por toda automação do módulo evaporador e 
condensador. 
 
ii) Sistema de refrigeração e desumidificação 
O processo psicrométrico de desumidificação, por condensação da água do ar ambiente, 
adotado neste projeto considera uma mudança de estado da temperatura normalmente observada 
em Teresina (PI), no verão de temperatura de bulbo seco 40ºC e 30% de umidade relativa (ponto 
1), isto dá uma certa folga no cálculo em relação a São Paulo, região próxima ao local onde o 
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Módulo Evaporador irá entrar em funcionamento – para 10ºC e 100% (ponto 2), veja Fig. 3.12 
abaixo. 
 
 
Figura 3.12 - Carta psicrométrica para 695,1 mmHg, referência para a da cidade de São Paulo 
(PIRANI, 2013) 
 
O calor retirado do ar neste processo é expresso pela Eq. 3.9: 
 
            (3.9) 
 
Para a vazão estimada anteriormente temos: = 7,2 kW 
  hhhahhamQ vev a )().().(. 21222111
.

am evQ

1 
2 
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Esta carga térmica foi utilizada no software RS+3 para dimensionamento do compressor da 
unidade de condensação, que requer os seguintes dados de entrada (a tela com o resultado desta 
análise é mostrada na Fig. 3.13): 
1- Tensão disponível: 380 V (rede de distribuição) 
2- Freqüência da rede: 60Hz 
3- Refrigerante: R134A (o mesmo utilizado no circuito a ser testado); 
4- Carga térmica: 7200 W (calor retirado do ar ao entrar no veículo); 
5- Temperatura no evaporador: 3ºC (para garantir que haja condensação); 
6- Temperatura de condensação: 40ºC (recomendado pelo fabricante); 
7- Temperatura na saída do evaporador: 13ºC; 
8- Temperatura de sucção do compressor: 10°C. 
O modelo escolhido atende à 99% da utilização requerida, o software também permite 
visualizar as curvas e as tabelas de desempenho e o ponto de operação do ciclo. 
 
 
Figura 3.13 - Tela de entrada de dados para escolha do compressor (RS+3, 2012) 
 
Escolhido o compressor monta-se a unidade de condensação conforme códigos indicados 
pelo fornecedor Danfoss, conforme pode ser observado no folder do fornecedor no anexo I. 
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O modelo escolhido tem a seguinte designação: 
HCZ38B50V; 
H – Alta média de temperatura de evaporação; 
C – Compact line hermética com ventilador; 
Z – Óleo de poliéster; 
38 – Modelo do compressor (escolhido pelo software); 
B – Brasil; 
50 – Pressostato de aleta e baixa, tanque de líquido, caixa elétrica com proteções, visor de 
líquido, filtro, separador de óleo, acumulador de sucção e carenagem. 
V – Compressor de 380V  
O ciclo termodinâmico de refrigeração pode ser observado no diagrama P-H, da Fig. 3.14.  
 
 
Figura 3.14 - Diagrama P-H do sistema de desumidificação 
No diagrama da Fig. 3.14 está considerado um sub-resfriamento de 10ºC na saída do 
condensador e um superaquecimento a mais de 10ºC na saída do evaporador, esta diferença de 
10ºC é usual no dimensionamento de unidades de refrigeração (STOECKER; JONES, 1986). 
1 
3 2 
4 
Hev=160 kJ/kg W=40 kJ/kg 
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A aplicação das hipóteses mencionadas levou a obtenção de um COP igual a 4 para o ciclo 
projetado e um COP de Carnot de 9.45. 
Conforme orientação do fabricante da unidade de condensação, o equipamento foi 
dimensionado para operar entre as pressões de 3.2 bar a 10 bar, para que assim possa 
corresponder aos efeitos térmicos desejados. 
Utilizando os cálculos apresentados no Cap. 2 (item: 2.2.3 Evaporadores, subitem: 
Verificação da área de troca de calor no evaporador do projeto) foi verificado se o evaporador 
normalmente utilizado em aplicações veiculares, utilizado dentro da caixa de ar do veículo, teria 
área suficiente para trocar calor com a vazão de ar da bancada ( ), permitindo assim que o 
processo de desumidificação se torna-se possível. 
Para a carga térmica estimada a área calculada se mostrou 10% menor do que a área 
disponível no evaporador veicular, o que permitiu sua utilização. 
A adaptação do evaporador do veículo no sistema de desumificação pode ser visualizada na 
Fig. 3.15.  
 
Figura 3.15: Vista em corte do evaporador do sistema de desumidificação 
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A água condensada durante o processo de desumidificação do ar é drenada para o tanque de 
umidificação, por gravidade, portanto passa a ser reaproveitada no processo. 
A ligação dos dutos da unidade de condensação até a válvula termostática, na entrada do 
evaporador é mostrada na Fig 3.16. A carga de gás neste sistema foi de 1,5kg de R134a, mesmo 
refrigerante utilizado no ciclo veicular. 
 
Figura 3.16: Tubulação da unidade de condensação até a válvula de expansão 
 
Automação do sistema de refrigeração e desumidificação 
Conforme mencionado anteriormente, para colocar o sistema de desumidificação em 
operação é necessário que haja fluxo de ar no evaporador do sistema, para evitar que o sistema de 
umidificação trabalhe sem carga térmica, evitando também a formação de gelo no evaporador do 
sistema de umidificação e danos à unidade de condensação. 
Um termopar tipo K foi instalado na superfície do duto de entrada do evaporador do 
sistema de umidificação para evitar o congelamento da água condensada, quando o sistema está 
em operação. Este termopar que é conectado a um conversor de sinal analógico de 4 a 20 mA, do 
tipo Txblock  envia o sinal analógico de corrente ao CLP de modo a controlar a temperatura no 
evaporador entre 3 e 5°C. O folder deste equipamento pode ser visto no anexo J. 
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O CLP recebe este sinal e uma rotina no programa faz com que o relê ligue e desligue a 
unidade de condensação, mantendo a temperatura do evaporador dentro da faixa especificada. 
Logo após o ventilador do sistema de ventilação há um psicrômetro, que pode ser 
visualizado na Fig. 3.17, que mede as condições do ar ambiente. Caso a umidade relativa do 
ambiente esteja maior que a desejada, a unidade de condensação é acionada de modo a retirar a 
umidade do ar em excesso.  
 
 
Figura 3.17 - Psicrômetro instalado na admissão de ar do Módulo Evaporador 
 
O sistema desumificação é, portanto um sistema ON/OFF, sem regulagens por parte do 
operador, sua função é secar o ar e deixá-lo preparado para a adição de umidade no sistema de 
umidificação. A quantidade de umidade e a temperatura especificada são medidas pelo 
psicrômetro instalado na saída de ar do equipamento, conforme já mostrado na Fig. 3.11, 
tornando a instrumentação no bocal de saída da máquina essencial para todo sistema de 
automação. 
Este processo pode ser visualizado no esquema da Fig. 3.18. 
O ar na saída do desumificador é frio e úmido, devido à queda de temperatura, no entanto, 
após o aquecimento se torna quente e seco (Fig. 3.19, ponto 3). 
Psicrômetro 
logo após a 
admissão de 
ar no sistema. 
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Figura 3.18 - Sistema de desumidificação do Módulo Evaporador 
 
iii) Sistema de aquecimento 
Para o dimensionamento do sistema de aquecimento, é necessário especificar a quantidade 
de calor a ser inserida no ar após o evaporador do sistema de desumidificação, visualizado na Fig. 
3.18. Estima-se que este valor seja cerca de 10ºC e 100% de umidade relativa (ponto 1), e que 
este ar seja aquecido até atingir a temperatura do clima escolhido, neste caso, a temperatura de 
40ºC e 30 % de umidade relativa (ponto 6), conforme o clima de Teresina (que é referência em 
testes veiculares de desempenho do sistema de AC em campo), na vazão máxima de 0,155 m³/s. 
 
 
Figura 3.19 - Processo psicrométrico de aquecimento, PIRANI (2013). 
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Utilizando a equação (2.19) estima-se a quantidade de energia necessária para aquecer o ar 
até o ponto 6 (40 °C, 30 %), no entanto, nota-se pela Fig. 3.19 que se o ar fosse aquecido a 40 ºC 
(ponto 2) estado final não seria atingido. 
Para atingir o estado desejado (ponto 6) é necessário um sistema de by-pass e de 
umidificação. O sistema de by-pass consiste de um conjunto de 3 válvulas controladas por motor 
de passo, que divide o ar proporcionalmente em dois fluxos ou correntes, um desses fluxos passa 
por um lavador de gás, que promove a passagem de parte do ar (corrente de ar 1) por um spray de 
água (processo psicrométrico de 3 para 4), parte do fluxo de ar permanece aquecida e 
desumidificada (corrente de ar 2), o encontro controlado dessas correntes de ar permite que o 
estado final desejado seja alcançado (processo psicrométrico 4, 5, 6). 
Deste modo, para que este processo possa ser executado, é necessário aquecer o ar a uma 
temperatura maior que a especificada (em torno de 10ºC a mais), pois o contato do ar com a água 
faz com que parte do calor contido no ar seja transferido para a água, ocorrendo resfriamento do 
ar. 
O processo de aquecimento e umidificação estão representados na carta psicrométrica da 
Fig. 3.19. A quantidade de calor inserida no ar nestas condições é de 5,87 kW. 
 
Dimensionamento do banco de resistências 
Para aquecer o ar da condição 1 para a 2 será utilizado um banco de resistências, dispostas, 
como no esquema da Fig 3.20. 
 
Figura 3.20 - Esquema do banco de 
resistências. 
 
Figura 3.21 – Caixa de resistência da bancada 
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 Para que a bancada não fique restrito a condição de Teresina e deixando uma folga para a 
utilização das resistências, permitindo que condições mais severas sejam ensaiadas, é 
recomendado que a potência calculada no item anterior fosse dobrada, ou seja, o valor 
considerado na troca de calor das resistências é de 11,75 kW. 
Esta medida também garante vida infinita às resistências, impedindo que trabalhem em seu 
limite de utilização, isto representa a aplicação de 7 resistências de 1,7 kW, que equivalem a 
12kW. 
Resta definir e informar ao fabricante das resistências, qual é área das aletas necessário para 
esta aplicação. 
Considerando a perda de calor na extremidade das aletas das resistências igual a 0 temos 
(extremidade adiabática), isto pode ser feito, uma vez que, as aletas são simétricas em relação ao 
centro do filamento da resistência assim, conforme Incropera e Dewitt (2006) a dedução para este 
tipo de cálculo segue abaixo:  
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                 (3.15) 
 
                (3.16) 
 
Onde é a diferença de temperatura entre a posição x no corpo da aleta e o ambiente. 
Para o cálculo proposto a área encontrada foi de 0,64 m² e a área das aletas iqual a 0,30 m², 
com 34 aletas por resistência. 
 
Automação do sistema de aquecimento 
O controle do banco de resistências é feito pelo sinal de temperatura de bulbo seco, 
analógico de 4 a 20mA, que provém do psicrômetro (PS3 – Modelo RHT 323), instalado no 
bocal de saída, conforme mostrado na Fig. 3.11. 
Através de uma lógica de acionamento PID, contida na rotina do CLP, faz-se o controle 
deste banco de resistências, que é acionado por 3 relês de estado sólido, com uma fase por relê. 
O sistema de aquecimento foi automatizado levando-se em consideração a segurança do 
banco de resistências, conforme já mencionado o mesmo sensor de fluxo que libera a utilização 
da unidade de condensação é responsável por liberar a utilização do banco de resistências, caso 
não haja fluxo, não haverá aquecimento. 
Na superfície de duas das sete resistências foram instalados dois termopares tipo K, por 
meio de solda prata. Os sinais analógicos destes termopares são convertidos para um sinal 
analógico de 4 a 20 mA (conversor do tipo Txblock, vide anexo J), capaz de ser lido pelo CLP. 
Esta instrumentação foi feita de modo a interromper o funcionamento do banco de 
resistências, caso a temperatura na superfície das resistências ultrapasse 330ºC, conforme 
orientação do fabricante, para manter vida infinita nas resistências do banco. 
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iv) Sistema de umidificação 
Este sistema foi desenvolvido através do conceito de by-pass, conforme pode ser 
visualizado no esquema da Fig. 3.22. 
A vazão de ar que passa pelo desumidificador e pela caixa de resistências, torna o ar seco e 
quente, este fluxo então é dividido em duas correntes de ar, conforme pode ser visto no esquema 
da Fig. 3.22. Uma destas correntes de ar passa pelo umidificador, enquanto a outra segue como 
saiu da caixa de resistências. 
 
 
Figura 3.22 - Esquema do circuito de umidificação. 
 
A corrente de ar que passa pelo umidificador, passa também por um spray de água 
absorvendo parte do vapor de água do spray, ocorrendo assim o processo de umidificação, após 
este processo, ocorre novamente o encontro destas correntes. 
A carta psicrométrica da Fig. 3.19 apresenta o encontro das correntes de ar, o ponto 
desejado de operação varia em função da quantidade de ar seco (corrente 1) e ar úmido (corrente 
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2), daí a necessidade de se controlar a abertura das válvulas antes do ponto de encontro das 
correntes. 
 
Dimensionamento da bomba do sistema de injeção d´água 
Na equação de Bernoulli (Eq. 3.17), a variável Hb correspondente à potência necessária 
para que a bomba entre em funcionamento, conforme dimensionamento do sistema: 
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             (3.17) 
As perdas de carga nas singularidades (hlt) podem ser facilmente encontradas nos catálogos 
de fabricantes para o diâmetro de tubulação de água adotado no sistema. 
As medidas iniciais para que o projeto pudesse ser realizado, segue o esquema da Fig. 3.23. 
O dimensionamento leva em consideração o mesmo raciocínio adotado para escolha do 
ventilador. 
  
Figura 3.23 - Esquema de operação do tanque de umidificação. 
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Do esquema adotado na Fig. 3.23, pouca coisa mudou no projeto final, somente a posição 
da bomba foi alterada, de modo a deixar o sistema mais compacto, esta modificação não 
necessitou recalcular o sistema. 
A perda de carga no bico injetor é a maior de todo sistema (10 mca). Um fornecedor 
especializado na construção de bicos injetores foi consultado de modo a fazer um bico sob 
medida para esta aplicação, o formato do jato de injeção é quadrado, tendo o mesmo formato do 
tanque de umidificação, e esta injeção de água no sistema está no contra-fluxo da corrente de ar. 
As dimensões do bico injetor podem ser visualizadas na Fig. 3.24. Nesta figura nota-se que 
o bico deve ser posicionado no centro do tanque para gerar um jato quadrado de água, fazendo 
com que o ar passe forçosamente pelo jato de água. 
 
Figura 3.24: Bico injetor de água do sistema de umidificação 
 
Por fim, a bomba dimensionada foi a KSB Megabloc, de 3CV e altura de elevação de 
25mca e vazão máxima de 15 l/s. 
No anexo L é possível verificar o manual da bomba. 
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Automação do sistema de umidificação 
O sinal de controle de umidade é gerado pelo psicrômetro mostrado na Fig. 3.25, na saída 
de ar do equipamento.  
A abertura das válvulas controladas por motor de passo, para acesso ao tanque de 
umidificação, ocorre proporcionalmente à umidade relativa (fa;ev) desejada. 
Uma característica importante da automação com motores de passo é que eles mantém a 
posição do passo quando o sistema é desligado em seus drivers, não perdendo assim sua 
referência no controle da válvula. 
Durante a operação os motores de passo ficam corrigindo a abertura das válvulas, a Fig. 
3.25, mantendo a dinâmica do ar passando pelo sistema by-pass. 
As válvulas de gaveta usadas nesta construção foram automatizadas, seus manípulos foram 
acoplados ao eixo de um mini redutor de velocidades, e seu acionamento é feito por meio de um 
driver controlado via CLP, o catalogo da válvula, do conjunto moto redutor e do driver de 
acionamento podem ser vistos nos anexos N, O e P respectivamente. 
 
Figura 3.25: Ar passando pelo sistema de umidificação. 
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O sistema de umidificação só entra em operação se for verificado fluxo de ar passando 
através do medidor de vazão instalado próximo ao bocal de saída de ar da tubulação, isto impede 
que o sistema opere sem necessidade.  
O sistema também conta com sensores de nível que indicam se o sistema tem água no 
reservatório e se está no nível correto, impedindo que a bomba trabalhe a seco, podendo causar 
dano à bomba, portanto o sistema só entra em operação, quando os sensores de nível são 
excitados. 
A resposta destes sensores é de um bit (0 ou 1), ou seja, ligado ou desligado. 
Os sensores de nível também controlam a abertura de uma válvula solenoide para 
abastecimento automático de água no tanque de umidificação. 
A bomba é controlada por um inversor de frequência de 3,7KW / 5HP para a tensão de 380-
480V, trifásico suportando uma corrente alternada de 8,2A, comandada pelo CLP anteriormente 
especificado. 
 
3.3.2 Módulo Condensador 
O esquema do módulo condensador pode ser visualizado na Fig. 3.26. 
 
Figura 3.26 - Esquema do módulo condensador. 
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 Conforme já mencionado, o controle da vazão de ar ( ), que incide sobre a 
superfície de troca de calor do condensador, proporciona também uma variação sobre a pressão 
de condensação (Pcd) 
Esta variação de pressão é medida no sinal de pressão (P2), visualizada no esquema 
proposto na Fig. 3.26 
O condensador a ser analisado é fixado em uma placa de compensado, onde os vazamentos 
são removidos pela ação de espuma de poliuretano. 
Dimensionamento do ventilador 
Optou-se por obter o valor da vazão de ar ( ) em velocidade máxima , via simulação 
CFD, pela dificuldade de se instrumentar um veículo e obter esse valores corretos, uma vez que o 
acesso a instrumentação é de difícil acesso, neste caso a jusante do fluxo (entre a grade frontal e o 
condensador) e a montante (entre o condensador, o radiador e o motor do veículo). 
O dimensionamento do ventilador seguiu o mesmo raciocínio adotado no ventilador do 
módulo evaporador, sendo que a curva de perda de carga do condensador em função da vazão foi 
dada por seu fabricante, esse valor também foi utilizado como parâmetro de entrada no cálculo de 
CFD. 
A máxima velocidade que um veículo, com motorização 1,6l bicombustível normalmente 
atinge foi considerada de 189 km/h. 
Por meio da simulação em CFD estimou-se que esta vazão é de 1,04 kg/s. 
Uma vista global da simulação se encontra na Fig. 3.27. 
Assim o ventilador escolhido foi o modelo VSI360 da empresa Ibram. No Anexo D estão 
disponibilizadas as curvas características deste ventilador. 
Foi acrescentado um fator de segurança de 30% a mais na vazão para atender veículos mais 
velozes. 
cdam ;
cdam ;
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Figura 3.27 - Simulação de CFD para determinação da vazão de ar que passa pelo condensador. 
Automação do Módulo Condensador 
O controle deste módulo é feito pelo CLP instalado no módulo evaporador, sendo o 
Módulo Condensador apenas um escravo no sistema automatizado, a comunicação que permite 
esta automação é feita via Wireless, por uma rede RS 485, isto colabora para evitar interferência 
eletromagnética do dinamômetro, por ter características industriais a utilização do protocolo de 
comunicação RS485 Modbus que evita ruídos no sinal digital. 
Cada elemento do módulo condensador recebe um endereço na rede, enviando e recebendo 
sinais de controle. 
No módulo condensador há uma inversora de freqüência de 3,7KW / 5HP – idêntica a 
utilizada na bomba d’água do Módulo Evaporador, para uma tensão de 380-480V trifásico, e uma 
corrente de 8,2A, que se comunica com a rede RS485. 
A mudança de frequência (rotação do motor) está em função da pressão de condensação no 
condensador, quando se requer que a pressão de condensação aumente a rotação do ventilador 
diminui, quando se quer que ela diminua a rotação aumenta. 
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O valor de pressão estática desejado é inserido no software de controle, assim o 
equipamento tende a modular, via recursos PID na programação em Ladder, a frequência no 
inversor derequancia, mantendo a pressão conforme configurado pelo usuário do sistema. 
O sinal de corrente 4 a 20 mA do transdutor de pressão (P2), também serve para desligar a 
embreagem magnética do compressor do sistema de ACV, caso a pressão de condensação 
ultrapasse 30 bar. 
O acionamento do sistema de ACV também é feito via CLP. 
 
3.4 Método de verificação dos dados experimentais da bancada de testes do 
sistema de ACV 
 
A verificação do comportamento físico do sistema de ACV na bancada, em comparação aos 
testes veiculares, é possível se considerarmos ambos os testes em condições similares e 
controladas de operação. 
Uma das maneiras de se alcançar estas condições controladas em veículo é com a utilização 
de túnel de vento veicular, que mantenha a temperatura, a umidade relativa e o funcionamento do 
veículo (torque e rotação do motor) constante. 
Com a estabilização das condições externas, passa-se a verificar a estabilização das 
seguintes condições de operação do sistema de ACV: 
1- Pressão de sucção; 
2- Pressão de descarga; 
3- Temperaturas nos difusores de ar; 
4- Temperatura nas regiões da cabeça, tronco e pés dos passageiros (verificação do conforto 
térmico). 
Este procedimento experimental veicular é normalmente adotado para validação do sistema 
de ACV, na verificação do conforto térmico no interior do veículo. 
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Os parâmetros verificados em veículo nos itens 1, 2 e 3 podem ser reproduzidos em 
bancada, sendo suficientes para indicar similaridade de operação entre bancada e veículo. 
Caso um túnel de vento não esteja disponível, este procedimento veicular pode ser feito em 
locais, onde as condições climáticas sejam consideradas estáveis o suficiente para um tempo 
médio de aquisição dos dados de 1 hora, Teresina é um exemplo destes. 
Em túnel de vento, a qualidade dos resultados é melhor. A utilização de um dinamômetro 
de chassi, instalado dentro do túnel de vento, controla e mede a estabilidade de operação do 
veículo sendo possível medir a força de tração no pneu e a rotação na roda. O dinamômetro de 
chassi tem a função de simular as condições de rodagem do veículo, com ou sem carregamento 
(carga interna, ou rampa). 
A Fig. 3.28 mostra um veículo instalado em um dinamômetro de chassi. 
 
 
Figura 3.28 - Dinamômetro de chassi (http://www.caranddriver.com/features/going-nowhere-fast-the-
chassis-dynamometers-rise-to-crucial-development-tool-feature) 
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As forças que compõe a força de tração (Ft) do veículo podem ser visualizadas na Fig. 3.29, 
são elas: i) força de resistência aerodinâmica (Ra), ii) força de resistência a rolagem – atrito (Rr) 
e iii) força de resistência ao carregamento. 
 
 
Figura 3.29 – Componentes da força de tração (Dias, 2011) 
 
Onde: v é a velocidade do veículo, CG é o centro de gravidade do veículo,  é o ângulo de 
inclinação do veículo e CP é o centro de pressão da componente aerodinâmica. 
A força de tração é dada pela Eq. (3.18): 
 
   =    +    +                    (3.18) 
 
O valor do torque (Tr) no eixo do motor é obtido pela Eq. (3.19): 
 
   =
  .  
  .  .  
                  (3.19) 
 Onde rp é o raio de rolagem do pneu, ie é a relação de marcha do veículo, id é a relação do 
eixo diferencial e i é o rendimento das relações de marcha e do diferencial. 
Para a rotação a análise é dada pela equação: 
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       =   .   .                       (3.20) 
 
A Fig 3.30 mostra a instalação de um veículo no túnel de vento utilizado para verificação 
dos dados da bancada. Nota-se que o veículo está com suas rodas sobre os rolos do dinamômetro 
de chassi. Este túnel de vento também é capaz de simular a presença de radiação solar. 
 
 
Figura 3.30 – Veículo instalado em túnel de vento (http://www.worldcarfans.com/110100328793/uwe-
gemballa-found-dead-in-south-africa/highphotos#11, 2012) 
 
Com os valores de torque, rotação e conhecendo o combustível utilizado no teste do túnel 
de vento, é feita a configuração do banco dinamométrico onde a bancada do sistema de ACV está 
instalada. 
As condições ambientais dos testes experimentais veiculares medidos em túnel de vento são 
realizadas em condições similares às adotadas em Teresina (PI), ou seja, 40 ºC, 30 % de umidade 
relativa no ar externo e 1000 W/m² de radiação solar. 
A Fig. 3.31 mostra o interior de um túnel de vento similar ao disponível para verificação do 
sistema de ACV. 
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Figura 3.31 - Túnel de vento (Quim, 2007) 
 
Os valores obtidos nos testes de verificação da bancada do sistema de ACV seguem as 
seguintes condições de operação do veículo: (i) veículo em 1ª marcha e 32 km/h de velocidade (o 
que nos dá um torque aproximado de 14 Nm a 1570 rpm); e (ii) Em marcha-lenta com veículo 
parado. 
São condições de operação críticas, pois o compressor do sistema de ACV está em baixa 
rotação, tendo que manter o conforto térmico. Para um compressor de curso variável tipo “swash-
plate“, isto significa que a placa oscilante estará com uma inclinação bem acentuada, de modo a 
manter um fluxo de gás elevado, maior curso de pistão, mais trabalho, mais torque, mais potência 
e mais consumo de combustível. 
Isto pode ser verificado por usuários de veículos, que notam que o consumo de combustível 
é relativamente alto, quando estão parados em congestionamento com o sistema de ACV 
acionado.  
Veículo 
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No teste veicular, a captação de ar da caixa de ar é posicionada para operar no módulo 
econômico (com recirculação de ar interno), na velocidade 2 do ventilador da caixa de ar). 
Para se medir os pontos de pressão do gás na sucção e na descarga do compressor, utilizam-
se transdutores de pressão HUBA de 0 a 60 bar da Novus (veja informações adicionais no anexo 
F). Esta faixa de pressão está dimensionada em função da máxima pressão que o ciclo de 
compressão de vapor do sistema de ACV pode atingir, antes da abertura da válvula de segurança 
instalada no compressor tenha seu lacre rompido (30 bar). 
Conforme já mencionado, as pressões de sucção e descarga servem como parâmetros 
comparativos de validação, pois se o compressor do teste veicular apresentar o mesmo 
comportamento que o compressor da bancada, deduz-se que ambos estão solicitando o mesmo 
torque e potência em seu eixo. 
Este procedimento também valida a carga de gás utilizada, uma vez que o comprimento das 
mangueiras utilizadas no ensaio é maior do que o comprimento das mangueiras utilizadas no 
veículo. 
 
3.5 Análise energética do conjunto motor e compressor 
A Fig. 3.32 apresenta esquematicamente as taxas, ou fluxos de energia que atravessam a 
fronteira do volume de controle do motor, indicando as condições a e b: 
a) sistema de ACV acionado; 
b) sistema de ACV desligado. 
A diferença entre as condições de operação permite a obtenção da potência no compressor 
do ciclo de compressão de vapor ( ) cpW

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Figura 3.32 - Condições de teste. 
 
Os outros agregados do motor como a bomba d’água, a bomba de óleo, a bomba de direção 
hidráulica e o alternador, são acionados pelo componente de potência ( ). 
Considerando a potência total do motor, com o sistema de ACV desligado como ( ) 
como a soma da potência no eixo da transmissão, mais a potência necessária para acionar os 
outros agregados, conforme é apresentado na Eq. (3.21). 
 
               (3.21) 
 
Pode-se deduzir que a potência do motor em sua capacidade máxima, se reduz em , 
quando o sistema de ACV é acionado. Como pode ser visto na Eq. (3.22). 
 
                 (3.22) 
agrW

TotalW

agretTotalOFFAC WWWW
 _
cpW

cpTotalONAC WWW
 _
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Sendo,  e  como as potências estimadas a partir do torque medido no eixo 
do motor com o sistema de ACV acionado e desligado, respectivamente, tem a potência no 
compressor ( ), pela diferença entre as duas condições de funcionamento do motor ( )  
 
               (3.23) 
 
As potências estimadas no eixo do dinamômetro, com o sistema de ACV acionado e 
desligado é obtida por meio das Eqs. (3.24) e (3.25). 
 
                (3.24) 
 
                (3.24) 
 
Onde n é a rotação do motor em rpm; TAC_ON é o torque no eixo do dinamômetro com o 
sistema de ACV acionado e TAC_OFF é o torque no eixo do dinamômetro com o sistema de ACV 
desligado. 
Logo, deduz-se que, em função da carga no eixo do motor e sua rotação (dados medidos no 
dinamômetro) é possível avaliar os efeitos do funcionamento do sistema de ar condicionado, 
sobre a potência útil do motor no eixo do dinamômetro. 
Caso o motor seja colocado em operação e mantenha-se uma mesma potência parcial no 
seu eixo, com o sistema de AC ligado e desligado, a diferença de energia é compensada pelo 
aumento do consumo de combustível. 
ONACW _

OFFACW _

cpW

ACW

CPACONACOFFAC WWWW
  __
60
...2 _
_
ONAC
ONAC
n
W




60
...2 _
_
OFFAC
OFFAC
n
W




 96 
 
 
Isto pode ser comprovado aplicando a 1ª lei da termodinâmica (MORAN; SHAPIRO, 
2009): 
 
                 (3.25) 
Para regime permanente, temos: 
 
                   (3.25) 
 
Portanto: 
 
                  (3.26) 
 
As parcelas que compõem a potência total do motor ( ) e o fluxo de calor total 
rejeitado ( ) podem ser visualizadas na Eqs. (3.27) e (3.28): 
 
                 (3.27) 
 
                (3.28) 
totaltotal WQ
dt
dE  
0
dt
dE
totaltotal QW
 
TotalW

TotalQ

etagrtotal WWW
 
aexaarrtotal QQQQ
 
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Onde ( ) é o fluxo de calor rejeitado pelo combustível para o sistema de arrefecimento 
do motor, ( ) é o fluxo de calor rejeitado pelo combustível pelo sistema de exaustão e ( ) é 
o calor rejeitado pelo combustível para o ar ambiente pelas paredes do bloco do motor. 
Portanto a Eq. (3.29) apresenta este equilíbrio termodinâmico: 
 
               (3.29) 
 
Como os valores de potência para acionar os agregados ( ) e a potência no eixo da 
transmissão ( ) são constantes, quando a potência do compressor é acrescentada ( ), tem-se 
um acréscimo de fluxo de calor no volume de controle, para manter o equilíbrio termodinâmico. 
 
                (3.30) 
 
          (3.31) 
 
Este aumento de fluxo de calor indica que mais combustível foi inserido no sistema para a 
potência a mais que o motor recebeu, devido ao acionamento do sistema de ACV. 
 
3.5.1 Análise da eficiência do ciclo de compressão de vapor 
A análise foi dividida em três conceitos que correlacionam o calor retirado do ar com: (i) A 
potência utilizada pelo compressor, que é estimada por meio da diferença de torque no eixo do 
arrQ

exaQ

aQ

aexaarretagr QQQWW
 
agrW

etW

cpW

arexaarrtotal QQQQ
 
     aaexaexaarrarrcpetagr QdQQdQQdQWdWW  
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motor, quando o sistema de AVC está ligado e desligado; (ii) A potência estimada do 
compressor, em relação às medições pressão e temperatura do gás na sucção e na descarga de gás 
no compressor e a vazão de refrigerante no sistema, Fig. 3.33 e (iii) Em relação ao consumo de 
combustível. 
 
 
Figura 3.33 – Medição de vazão do refrigerante no sistema de ACV. 
 
O medidor de vazão de gás apresentado na Fig. 3.33 é um medidor do tipo turbina 
(Incontrol VTG006 com faixa de medição de 0,51 a 5.94 m³/h), o transdutor de pressão indutivo 
de 4 a 20 mA (NOVUS, com faixa de medição é de 0 a 10bar de pressão relativa) e o termopar é 
do tipo K (Exata). Estes equipamentos estão instalados na linha de baixa pressão do sistema de 
ACV, antes da sucção do compressor. 
Todas as três análises utilizam o conceito de coeficiente de desempenho (COP ) que é a 
razão entre o calor retirado do ar ( ) e potência utilizada pelo compressor ( ̇  ), (Eq. 2.20). 
Assim temos as seguintes expressões para cada uma das análises: 
(i) COP estimado por meio das propriedades do refrigerante, conforme Eq. (2.23): 
(ii) COP estimado em função da diferença de torque no eixo do motor, Eq. (3.32): 
 
evQ

Medidor de 
vazão 
Termopar 
Transdutor 
de Pressão 
 99 
 
 
                  (3.32) 
 
(iii) COPoverall estimado em função da diferença de consumo de combustível medido no 
dinamômetro ( ), quando o sistema de ACV é ligado e desligado (Eq. 3.33). 
 
                  (3.33) 
 
O valor de ( ) vem da Eq. (3.34) que vem da multiplicação entre a diferença de vazão 
mássica de combustível ( ) utiliza com o sistema de ACV ligado e desligado e o poder 
calorífico inferior do combustível utilizado no teste (PCI): 
 
                  (3.34) 
 
 
AC
ev
T
W
Q
COP




F
F
Q
COP evoverall 



F
combm
PCImF comb.
 
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4. RESULTADOS E DISCUSSÕES 
 
 
Neste capítulo, os projetos dos módulos são considerados parte do resultado desta pesquisa, 
portanto seus desenhos de construção, seus programas de controle, seus testes funcionais e as 
análises de seus resultados experimentais caracterizam o projeto, a operação e a utilidade da 
bancada, quando aplicada à avaliação da influência da operação do ciclo de compressão de vapor 
sobre o funcionamento do motor a combustão interna. 
 
4.1 Projeto da Bancada 
 
O esquema representado na Fig. 4.1 mostra a montagem dos esquemas dos módulos das 
Figs. 3.2 (Módulo Evaporador) e 3.22 (Módulo Condensador), no banco dinamométrico, bem 
como os componentes veiculares do ciclo de compressão de vapor do sistema de ACV. 
Na Fig. 4.1 é possível observar detalhes da instrumentação do ciclo de compressão de vapor 
do sistema de ACV, com a distribuição dos instrumentos de medição e controle dos módulos que 
compõem a bancada.  
A montagem do sistema ACV com o compressor fixado no motor a combustão interna 
montado no dinamômetro permite, como foi anteriormente explanado, estimar a influência do 
ciclo de AC sobre o motor a combustão, por meio da medição da diferença de torque e consumo 
de combustível do motor com o sistema de AC ligado e desligado em uma rotação e carga no 
eixo do motor pré-estabelecidos. Logo, o banco dinamométrico é considerado um instrumento de 
medição para o conjunto motor a combustão e compressor. 
Por meio da disposição esquemática dos meios de medição e suas interfaces foi possível 
verificar o modo como a comunicação entre os módulos e a automação se realizaram, 
disponibilizando cabos elétricos e eletrônicos para acionar os elementos e recursos como energia 
elétrica e água de reposição no tanque de umidificação, por exemplo. 
O esquema da distribuição e montagem dos componentes da bancada de testes do sistema 
de ACV, do motor com o compressor instalado, do dinamômetro e do circuito de compressão de 
vapor, dentro da cabine pode ser verificada na Fig. 4.2, esta distribuição respeita o layout da 
cabine previsto na Fig. 3. 
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O comprimento das mangueiras das linhas de alta e baixa pressão foram aumentadas em 
4m, este procedimento não causou alteração sobre o comportamento do ciclo, para a mesma 
carga de gás utilizada em veículo (450g de R134-A). 
 
 
Figura 4.2 – Distribuição dos equipamentos dentro da cabine. 
 
4.1.1 Sumário do Dimensionamento dos Sistemas da Bancada 
Na Tab. 4.1 é possível visualizar as características dos equipamentos que compõem a 
bancada de teste do sistema de ACV. 
Os instrumentos de medição por sistema dos módulos são apresentados na Tab. 4.2, onde é 
mostrado também os instrumentos de medição utilizados para avaliar o ciclo de ACV. 
Na Tab. 4.3 é possível verificar os equipamentos de aquisição de dados, controle e 
automação proposta. 
As principais variáveis obtidas durante o dimensionamento, ser observadas na tabela Tab. 
4.4 
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Tabela 4.4 – Principais variáveis estimadas  
 
 
Sistemas Variável Valor
Potência do 
ventilador
925,0
Perda de Carga Total 
no circuito
816,7
Vazão máxima 0,155 m³/s
Diâmetro da 
tubulação
76,2 mm=
Carga Térmica no 
Evaporador
7,2
Área detroca de 
calor
1,3
Temperatura inicial 
do ar
40,0
Temperatura final 
do ar
5,0
Pressão de 
condensação
3,2
Pressão de 
evaporação
10
Máxima quantidade 
de carlor dissipado
11,8
Número de 
aletas/resistência
37,0
Área de troca de 
calor
0,64
Temperatura máx. 
na base da aleta
700,0
Temperatura 
mínima do ar
0,0
Perda de Carga Total 
no circuito
25,0
Vazão máxima 3
Diâmetro do rotor 124
Diâmetro da 
tubulação
25,4 mm=
Potência do 
ventilador
3,7
Perda de Carga Total 
no circuito
250,0
Vazão mássica 1,04 kg/s
Diâmetro da 
tubulação
152,4 mm=
Vazãode 
refrigerante
0,06
Pressão máxima 
dalinha e alta
32
Pressão máxima 
dalinha e baixa
7
Módulo 
Condensador
kg/s
Bar
Bar
Sistema de Ar-Condicionado
Unidade
kW
Pa
(25°C e 70%)
6'
Sistema de 
Ventilação
mca
l/s
mm
3"
Sistema de 
Umidificação
Módulo 
Evaporador
kW
aletas/resistência
m²
°C
°C
Sistema de 
Aquecimento
m²
°C
°C
bar
bar
Sistema de 
Desumidificação
W
Pa
(25°C e 70%)
3"
Sistema de 
Ventilação
kW
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4.1.2 Desenhos dos Módulos 
Baseado nos esquemas apresentados nas Figs. 3.2 e 3.22, bem como no dimensionamento 
de componentes mostrados no Cap. 3, criou-se os modelos 3D de cada um dos sistemas que 
compõe os módulos evaporador e condensador, como mostrado nos apêndices A e B, 
desenvolvidos em CAD, por meio do software Pro-e CREO V5. 
Conforme já informado, a carga térmica controlada é aplicada sobre o evaporador que está 
contido dentro da caixa de ar veicular, excitando a válvula de expansão termostática na entrada 
do evaporador. 
Por meio do módulo evaporador é controlada a temperatura, a umidade relativa e a vazão 
do ar que passa através do evaporador, a configuração da carga térmica baseia-se na Tab. 3.1 de 
referência, que serviu como parâmetro inicial para dimensionamento do projeto. A vazão do 
ventilador do Módulo Evaporador é a mesma do ventilador da caixa de ar do veículo, conforme 
explanado no item i) Sistema de Ventilação, no Cap. 3. No Módulo Evaporador, o evaporador 
permanece dentro da caixa de ar do veículo, que é acoplada ao bocal de saída do módulo, como 
pode ser visto na Fig. 4.3, já no Módulo Condensador, veja Fig. 4.5, o condensador é preso em 
uma placa de compensado após o ventilador. 
 
  
Figura 4.3 – Projeto 3D do Módulo Evaporador.
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Figura 4.4 – Modelo 3D do Módulo Condensador 
 
 
Figura 4.5 – Montagem do condensador no Módulo Condensador. 
Placa de compensado 
Condensador 
Corpo do Módulo 
Ventilador 
Cabeçote 
Grampos de 
Fixação 
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Os desenhos de conjunto dos projetos dos módulos Evaporador e do Condensador podem 
ser visualizados na Figs. 4.4 e 4.5 respectivamente, os desenhos das peças estão no apêndice A e 
B. As listas de peças dos desenhos de conjunto dos módulos contendo todos os componentes dos 
módulos podem ser visualizados nas tabelas contidas nos apêndices A (Módulo Evaporador) e B 
(Módulo Condensador). 
 
4.1.3 Programas de controle da bancada 
A inserção dos parâmetros de controle da carga térmica (temperatura e umidade relativa) e 
da pressão de condensação, se dá de duas maneiras: (i) por meio de uma interface de 
comunicação no módulo evaporador, neste caso uma IHM colorida de 10 polegadas, com tela 
touch screen, conforme pode ser observado na Fig. 4.6, ou (ii) através  do software supervisório 
desenvolvido em LabView versão 2010, operado pelo técnico do dinamômetro fora da cabine 
dinamométrica. 
 
 
Figura 4.6 – Interface de comunicação dentro da cabine. 
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Nota-se que na tela “HLS – Controle e Estado Geral” é possível inserir a condição de teste 
conforme a região, mas também há a opção MANUAL, onde é possível inserir uma condição de 
teste intermediária qualquer. 
Adicionalmente também é possível verificar se os sistemas dos módulos evaporador e 
condensador estão acionados, como por exemplo, se há água no tanque de umidificação, se há 
fluxo de ar no equipamento, etc. 
Estas verificações complementares auxiliam o operador a saber se os sistemas dos módulos 
estão funcionando corretamente, informando assim, se há falhas e onde elas ocorrem. 
Este programa foi desenvolvido na linguagem Ladder, própria para CLPs, o programa que 
contém está linguagem de programação é o ISPsoft versão 1.03, do próprio fornecedor do CLP. 
Na tela inicial do programa, apresentado na Fig. 4.7, nota-se a distribuição dos 
subprogramas desenvolvidos para controle e monitoramento de cada um dos principais 
componentes dos sistemas dos módulos evaporador e condensador. 
Como o módulo condensador não possui unidade de controle interno, sendo controlado 
pelo CLP, contido no painel elétrico do módulo evaporador. O subprograma de controle deste 
módulo, comunica-se com o CLP via rede RS-485. Cada sensor (transdutores de pressão e 
termopares) responsável pelo monitoramento do funcionamento do módulo condensador, bem 
como, do inversor de frequência do motor elétrico do ventilador, recebeu um endereçamento na 
rede, sendo a transmissão de dados entre os módulos feita via rede sem fio (wireless). 
 
Figura 4.7 – Tela do programa de controle da bancada. 
Declaração de subprogramas de controle dos sistemas 
do módulo evaporador e do módulo condensador. 
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A partir dos subprogramas desenvolvidos em Ladder foram criadas as telas na IHM 
(interface homem-máquina) via software DopSoft 1.0.00.00. Essas telas representam 
graficamente o comportamento do funcionamento dos sistemas e o monitoramento das variáveis 
de controle. Sua visualização pode ser verificada nas Fig. 4.08 a 4.17: 
 
Figura 4.8 – Tela inicial de controle 
 
Da tela inicial, se acessa o conteúdo do menu principal (MAIN MENU), por meio do botão 
setup – após se colocar a senha de acesso – esta tela revela links com sub-rotinas do programa 
(Fig. 4.09), Cada um dos botões apresentados na tela mostra o comportamento do funcionamento 
dos componentes dos módulos. 
 
 
Figura 4.9 – Tela de acesso aos subprogramas de controle. 
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Na tela mostrada na Fig. 4.10 – referente aos motores de passo que controlam as válvulas 
de gaveta do sistema de umidificação (tela: STEP MOTOR) – é possível visualizar a porcentagem 
de abertura das válvulas do sistema de umidificação. 
 
 
Figura 4.10 – Tela de controle dos motores de passo. 
 
A maioria dos controles são proporcionais, utilizando a lógica de programação PID, como 
descrita no Cap. 3. Esta lógica é utilizada ao longo de todo programa. 
Na linguagem Ladder há rotinas de memória preparadas para utilização do PID, onde se lê 
o sinal do sensor, acrescenta-se o incremento da variável de controle, o valor que se deseja atingir 
e a taxa de transferência de dados, também conhecido como bound rate. 
Na tela apresentada na Fig. 4.11 (tela de controle da unidade de condensação do sistema de 
refrigeração e desumidificação) verifica-se o comportamento da temperatura do ar ao passar pelo 
evaporador, no caso mostrado na Fig. 4.13. A redução da temperatura do ar é necessária para que 
ocorra condensação do vapor d’água na superfície do evaporador. Esta temperatura é monitorada 
por um termopar tipo K instalado após o evaporador. 
Um segundo termopar tipo K, instalado na superfície do duto de entrada do evaporador 
funciona como um termostato da unidade de condensação. Ele garante que não haja formação de 
gelo no evaporador fazendo-o trabalhar entre as temperaturas de 3ºC a 5ºC, salienta-se que a 
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unidade de condensação foi dimensionada para trabalhar com uma temperatura de evaporação 
igual a 3ºC, conforme discutido no Cap. 3. 
 
 
Figura 4.11 – Tela de monitoramento do funcionamento da unidade de condensação do sistema de 
refrigeração e desumidificação. 
 
Para evitar que o sistema funcione sem carga térmica no evaporador, há na tela de 
monitoramento do sistema de refrigeração e desumidificação (DANFOSS MENU), um mostrador 
que indica a vazão de ar, chamado CURRENT AIRFLOW, este mostrador tem a função lógica de 
indicar se há fluxo de ar no sistema, liberando o funcionamento da unidade de condensação e 
demais sistemas do módulo evaporador. 
O monitoramento do funcionamento do ventilador do sistema de ventilação está 
representado na Fig. 4.12. Nesta tela é possível verificar a entrada de bits de comunicação do 
CLP com o inversor de frequência, e o estado de funcionamento do ventilador, indicando qual é a 
porcentagem de potência que está sendo utilizada pelo inversor sobre o motor elétrico do 
ventilador. 
Por meio de um sinal digital vindo do medidor de vazão do sistema de ventilação é 
monitorada a vazão de ar no sistema. Este sinal digital é recebido por canal digital do CLP. No 
osciloscópio, nota-se que estes pulsos têm formato de onda quadrada com tensão máxima de 5V, 
vindo do pick-up magnético do sensor de vazão. 
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No CLP há variáveis monitoradas e controladas via rede RS 485 (via módulo condensador) 
e recebimento e transmissão de sinais digitais e analógicos. 
 
 
Figura 4.12 – Tela de controle do módulo evaporador. 
 
O monitoramento do funcionamento da bomba d’água do sistema de umidificação é 
mostrado na tela mostrada na Fig. 4.13. 
 
 
Figura 4.13 – Tela de controle da bomba d’água do sistema de umidificação. 
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A bomba d’água deste sistema só entra em funcionamento se houver água dentro do tanque 
de desumificação, que é monitorado por dois sensores de nível (nível mínimo e máximo de 
operação). 
Caso o nível de água esteja abaixo do recomendado é então liberado 1 bit para acionar uma 
válvula solenoide de 12V ligada a rede de distribuição de água, que libera o  enchimento 
automático do tanque. 
Há também a possibilidade de ser feito o enchimento manual do tanque de água do sistema 
de umificação. 
Outro controle de segurança foi elaborado para que a bomba só entre em operação se 
houver fluxo de ar no sistema. 
Nota-se também que os parâmetros de comunicação com o inversor de frequência do motor 
elétrico da bomba d’água está disposto nesta tela. 
Embora o CLP não seja próprio para aquisição de dados, as variáveis de controle dos 
módulos – representadas nas Fig. 4.14 e 4.15 – foram enviadas via rede RS485 para o software 
supervisório em Labview. 
 
 
Figura 4.14 – Tela de monitoramento das temperaturas 
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Figura 4.15 – Tela de monitoramento das pressões 
 
A tela de controle do módulo condensador é verificada na Fig. 4.16. Dentre os parâmetros 
controlados o mais importante é a pressão de condensação. 
O controle da pressão de condensação é o único parâmetro configurável na tela principal 
apresentada da Fig 4.16, os demais são apenas monitorados. 
 
 
Figura 4.16 – Tela de controle do Módulo Condensador 
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Adicionalmente, o acionamento do sistema de ACV também pode ser feito via esta 
interface, conforme pode ser observado na tela da Fig. 4.17. 
 
 
Figura 4.17 – Tela de acionamento do sistema de ACV. 
 
No painel elétrico há um rele comandado por um bit. Este rele tem a função liberar a tensão 
de 12V, que aciona a embreagem magnética de compressor do sistema de ACV. 
 
Programa Supervisório 
O software supervisório tem as seguintes funções: 
1- Evitar a entrada do operador dentro do banco dinamométrico quando o motor está 
ligado; 
2- Gravar as variáveis do processo; 
3- Acompanhar a estabilidade do sistema fora da cabine permitindo uma melhor condição 
de medição das variáveis. 
4- Diagnosticar o comportamento dos componentes dos sistemas, informando se estão 
funcionando corretamente. 
Este programa foi desenvolvido em LabView 2010 e a comunicação com o programa em 
Ladder foi realizado via rede RS-485 via wireless. 
Na tela principal do software supervisório (Fig 4.18) é possível escolher uma condição pré-
estabelecida conforme a Tab. 3.1, ou inserir valores de pressão de condensação, temperatura e 
umidade relativa.  
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Figura 4.18 – Tela principal de controle da Bancada do sistema de ACV. 
 
Há três displays que apresentam a estabilização das três variáveis de controle inseridas em 
função do tempo. A tela 4.20 aciona os módulos e pode alterar as configurações do CLP. 
Há ainda quatro abas na planilha de desempenho, que avaliam o funcionamento do 
ventilador, aquecedor, umidificador e desumidificador. 
O conteúdo destas abas pode ser visualizado nas Fig. 4.19, 4.21, 4.23 e 4.25. Não há lógica 
de controle, apenas monitoramento de variáveis nestas abas. 
 
Configuração da 
carga térmica 
Pressão de 
condensação 
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Figura 4.19 – Monitoramento de funcionamento do ventilador. 
 
Na tela da Fig. 4.19 são monitoradas as potências dos ventiladores das máquinas 1 e 2, 
módulos evaporador e condensador, respectivamente. Adicionalmente, no monitoramento do 
ventilador do sistema de ventilação do módulo evaporador é verificado a medição de fluxo de ar, 
que entra na caixa de distribuição de ar do veículo. 
A Fig. 4.20 mostra o ventilador e o medidor de vazão do módulo evaporador monitorado 
pela tela apresentada na Fig. 4.19. 
O monitoramento da caixa de resistências pode ser visualizado na Fig. 4.21, há dois 
termopares, instalados na superfície de duas resistências, têm a função de segurança.  
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Figura 4.20 – Ventilador e medidor de vazão. 
 
 
 
Figura 4.21 – Monitoramento de funcionamento do sistema aquecedor.  
Medidor de Vazão 
Ventilador 
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Quando a temperatura na superfície das resistências ultrapassa 330 ºC, as três fases que 
estão ligadas aos relês de estado sólido são cortadas. Estes termopares podem ser visualizados na 
Fig. 4.22. As resistências da caixa de resistência são acionadas por lógica PID até que a 
temperatura do ar inserida na tela da Fig 4.18 seja atingida. 
 
 
Figura 4.22 – Caixa de Resistências. 
 
A Fig. 4.23 apresenta o monitoramento da temperatura do termopar na entrada do 
evaporador do sistema de desumidificação, esta temperatura não pode ser inferior à 3 ºC. 
 
 
Figura 4.23 – Tela de monitoramento da unidade de condensação do sistema de desumidificação. 
Termopares de segurança 
Caixa de Resistências 
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Na Fig 4.24 pode-se visualizar a unidade de condensação com seu termopar de controle 
instalado. 
 
 
Figura 4.24 – Unidade de condensação e termopar de controle. 
 
A Fig. 4.25 mostra o monitoramento do sistema de umidificação, nela é observado se o do 
nível de água no tanque de umificação (Fig. 4.25) está próprio para operação do sistema. 
 
 
Figura 4.25 – Tela de Monitoramento do sistema de umidificação. 
Termopar de controle na 
entrada do evaporador. 
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 Na tela da Fig. 4.25 é acompanhada a porcentagem de abertura da válvula de gaveta (valor 
obtido do driver do motor de passo) e o abastecimento automático do tanque de umificação, que 
se dá por meio da energização de uma válvula solenoide, (Fig. 4.27). 
Um dos recursos disponíveis no inversor frequência, utilizado para controlar a rotação do 
motor da bomba d’água é o sinal de potência do motor da bomba. Outro recurso monitorado é o 
controle da temperatura no tanque de umidificação, pois caso haja pouca água no tanque, a 
temperatura da água tende a aumentar, para não correr riscos, desliga-se a bomba quando a 
temperatura do tanque atinge 60°C. 
 
 
 
Figura 4.26 – Tanque de umidificação. 
 
 
Figura 4.27 – Válvula solenoide. 
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Na tela apresentada na Fig. 4.28 é apresentada o estado geral de funcionamento do ciclo de 
ACV. Nela, um gráfico com a curva de saturação do R134A é atualizado em tempo real com o 
funcionamento do ciclo. Este gráfico permite acompanhar a estabilidade e os valores estimados 
de potência do compressor e as taxas de calor trocadas no evaporador e condensador. 
 
 
Figura 4.28 – Tela de Monitoramento do ciclo de compressão de vapor do sistema de ACV. 
 
Na tela da Fig. 4.28 é possível verificar os valores obtidos dos COPs definidos no Cap. 3, 
conforme Eq. 2.21, 3.30, 3.31. 
A instrumentação dos pontos 1 e 2, indicados nas Figs. 4.29 e 4.30. Trata-se da entrada e 
saída do condensador. O sinal analógico de 4 a 20 mA do transdutor de pressão da entrada do 
condensador é monitorado via CLP do controle da pressão de condensação, aumentando ou 
diminuindo a rotação do motor elétrico do ventilador do Módulo Condensador.  
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Figura 4.29 – Instrumentação do ponto 1 
 
 
Figura 4.30 – Instrumentação do ponto 2 
 
 
Figura 4.31 – Instrumentação do ponto 4. 
Transdutor 
de pressão 
Transdutor 
de pressão 
Termopar 
Termopar 
Termopar 
Transdutor 
de pressão 
Medidor 
de Vazão 
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A obtenção das propriedades que caracterizam o ponto 4 - temperatura (Tev;out) e pressão do 
gás (Pev;out), é indicada na Fig 4.31, neste ponto também é feita a medição da vazão de 
refrigerante 
Os pontos 1, 2 e 4 do ciclo de compressão de vapor ficam caracterizados portanto por duas 
grandezas medidas (pressão e temperatura), permitindo através da hipótese de expansão 
isoentálpica e consequente queda de pressão, seja obtido o ponto 3 na entrada do evaporador. 
 
 
Figura 4.32 – Diagrama P-H do ciclo de compressão de vapor 
 
Este recurso foi adotado devido à falta de espaço para inserir mais instrumentação dentro da 
caixa de ar do veículo. A curta distância entre a válvula termostática e o evaporador dificultou o 
acesso local. 
 
4.1.4 Painéis elétricos 
Os principais componentes eletroeletrônicos existentes no painel do módulo evaporador, 
estão apresentados na Fig 4.33. 
 
3 
1 2 
4 Processo 
isobárico 
Processo 
isoentápico 
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Figura 4.33 – Painel do eletroeletrônico 
 
Na Fig. 4.34 é apresentado o painel elétrico que contém o C-DAQ, que recebe parte dos 
dados analógicos e digitais que monitoram o sistema. 
 
 
Figura 4.34 – Painel do C-DAQ 
Relês de estado 
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do ventilador 
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Air Gate – Sist. wifi 
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As medições dos parâmetros obtidas no ponto 4 (pressão, temperatura e vazão de 
refrigerante), foram aquisitados via C-DAQ, bem como a rotação do motor a combustão. 
Este procedimento foi adotado, para diminuir a quantidade de dados transferidos via rede 
RS 485, que diminui sua velocidade à medida que novos parâmetros de medição são transferidos. 
Na Fig. 4.35 são apresentados os principais componentes do Módulo Condensador, em 
destaque o sistema de transmissão de dados via wireless pelo dispositivo Air Gate da NOVUS. 
 
 
 
Figura 4.35 – Painel do Módulo Condensador. 
Nota-se que não há unidade de controle instalada neste módulo. 
Borneira 
Air Gate – Sist. wifi 
Fonte de 12V 
Driver do 
motor de passo 
Disjuntores 
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4.2- Verificação da funcionalidade da bancada 
A verificação da funcionalidade da bancada foi feita por meio de comparação, entre testes 
funcionais e testes veiculares de validação do sistema de ACV. 
Os testes de validação do sistema de ACV foram realizados em de túnel de vento – similar 
ao apresentado na Fig. 3.24 – com condições controladas de 40ºC e 30% de umidade relativa, em 
regime permanente (condições similares à Teresina (PI). 
Os valores obtidos nos testes de validação do sistema de ACV têm duas etapas de operação, 
conforme as seguintes condições de funcionamento do motor do veículo: 
(i) Com o veículo em 1ª marcha e 32 km/h de velocidade (o que nos dá um torque 
aproximado de 14 Nm a 1570 rpm); 
(ii) Em marcha lenta com veículo parado, cerca de 900 rpm. 
Estas são condições de operação críticas, pois o compressor do sistema de ACV está 
também em baixa rotação, tendo que manter o fluxo de gás, que passa pelo evaporador para 
manter o conforto térmico. 
Nestas condições, a captação de ar da caixa de ar é posicionada para operar no módulo 
econômico (com recirculação de ar interno), na 2ª velocidade de seu ventilador de 4 velocidades: 
Da instrumentação veicular, as seguintes grandezas serão avaliadas em bancada: 
1- Pressão do gás na sucção do compressor; 
2- Pressão de gás na descarga do compressor; 
3- Temperatura e umidade relativa do ar na entrada da caixa de ar; 
4- Temperatura e umidade relativa do gás na saída da caixa de ar. 
As pressões de sucção e descarga são parâmetros que caracterizam as condições de 
operação do condensador, pois fornecem indicação sobre o trabalho do compressor tem de elevar 
a pressão do gás de um valor para outro, solicitando o mesmo torque e potência em seu eixo. 
Este procedimento também verifica se a carga de gás utilizada no experimento da bancada é 
adequada, uma vez que o comprimento das mangueiras utilizadas no ensaio é maior do que o 
comprimento das mangueiras utilizadas no veículo. 
Os valores obtidos nas medições de validação do sistema de ACV podem ser vistos no 
anexo L. A bancada de testes foi configurada para inserir o ar, na caixa de ar, conforme a média 
de valores obtidos na medição próxima aos pés do usuário, pois fica próximo à entrada de ar do 
ventilador da caixa de ar, na condição de recirculação.  
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As condições de estabilização do teste podem ser verificadas na tabela 3.1. 
 
Tabela 4.5 – Comparação entre o teste veicular realizado em túnel de vento e a bancada. 
 
 
A bancada permite regulagem em qualquer temperatura e umidade dentro do espectro de 
temperatura e umidade da carta psicrométrica da cidade de São Paulo, ao qual foi dimensionada, 
bastando informar a temperatura e a umidade relativa do ar, o torque e a rotação (condições do 
motor/veículo) e a pressão de condensação. 
Um erro máximo de 3% foi determinado como aceitável no equipamento. Logo, os valores 
apresentados na Tab. 4.5 demonstram que a bancada está funcionando conforme o teste veicular. 
 
4.2.1 Comparações com resultados experimentais da literatura 
A comparação com os ensaios citados no Cap. 2, item 2.5 tem o objetivo de verificar se os 
resultados e o comportamento dos diferentes sistemas e técnicas abordadas para medição do 
sistema de ACV são compatíveis com os resultados fornecidos pela bancada de ACV 
desenvolvido neste trabalho. 
Dentre os experimentos citados foram comparados os experimentos de Jabardo et al. 
(2002), Díaz (2002), Kaynakli e Horus (2003) e Petroski (2005). 
cond. Pontos de medição Teste veicular Bancada Diferença
Temperatura do ar de 
entrada, Ti (ºC)
31.0 ± 0.1 31.2 ± 0.1 0.20 ±0.14
Umidade relativa na entrada, 
fi  (%)
65% ± 1% 66% ± 1% 1,0%±1,4%
Temperatura do ar na saída 
(ºC)
5.0 ± 0.1 5.5 ± 0.1 0,50±0,14
Umidade relativa do ar na 
saída, fo (%)
80% ± 1% 81% ± 1% 1.00%±1.14
Pressão no condensador, Pcd 
(bar)
19 ± 0.1 19.1 ± 0.1 0.10±0.14
Pressão no evaporador, Pev 
(bar)
2 ± 0.1 2.2 ± 0.1 0.2±0.2
Temperatura do ar de 
entrada, Ti (ºC)
38.0 ± 0.1 39.5 ±0.1 1.5±1.5
Umidade relativa na entrada, 
fi  (%)
63% ± 1% 63% ± 1% 2.00±1.14
Temperatura do ar na saída 
(ºC)
12.0 ± 0.1 12.5 ± 0.1 0.50±0.14
Umidade relativa do ar na 
saída, fo (%)
80% ± 1% 82% ± 1% 2.00%±1.14%
Pressão no condensador, Pcd 
(bar)
21.0 ± 0.1 21.0 ± 0.1 0.10±0.14
Pressão no evaporador, Pev 
(bar)
4.0 ± 0.1 4.2 ± 0.1 0.20±0.14
cd = Condição
Un = Unidade
Var = Variável
Massa de gás R134a = 450g
1
ª 
m
ar
ch
a 
- 
3
2
 k
m
/h
M
ar
ch
a 
le
nt
a
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Os experimentos de Xuquam et al. (2003) e Moura (2007) são realizados em veículo, logo 
optou-se por não compará-los, por se tratar de um método diferente do abordado nesta 
dissertação, no caso de Benouali e Clodic (2005) seu experimento é equivalente ao realizado por 
Díaz, com compressor swash-plate. 
Todos os cálculos de incerteza foram gerados no software EES Professional V9.032-3D e 
respeitaram a precisão dos aparelhos de medição inclusos nos experimentos. 
 
i) Jabardo et al.. (2002) 
Na Tab. 4.6 são apresentados os valores utilizados para configurar o software e a bancada 
de teste na simulação comparativa. Parte destes valores foram extraídos de Jabardo et al. (2002). 
 
Tabela 4.6 – Valores comparativos utilizados para configuração da bancada do sistema de ACV. 
 
 
Nas Figs. 4.36 e 4.37, pode-se verificar a comparação de dois compressores de curso 
variável, o compressor tipo wobble-plate simulado por Jabardo et al. (2002) e o do tipo swash-
plate testada na bancada de ACV. 
Lembrando que a proposta de Jabardo et al. (2002) era a comparação entre a simulação de 
um software para dimensionamento do sistema de ACV e testes de validação experimental de seu 
software. 
Na Fig. 4.36 estão expostos graficamente os valores comparativos das análises. 
 
Parâmetro
Trabalhos Jabardo et al, (2002) Presente trabalho 
Rotação do motor/compressor - n (rpm) 1550-5250 900-6000
Temperatura do ar de retrono do condensador -Ta; ret; cd (°C) 15-35 10-35
Vazão mássica de refrigerante -         (kg/s) 0,139 0,155
Temperatura do ar de condensação - Ta;cd (°C) 30-40 40
Velocidade média do ar condensado - ua;cd (m/s) 3 5
Intervalo
Intervalo de medição
  ̇
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Figura 4.36 – Comparação entre análises 
 
Nota-se que as análises foram realizadas em condições semelhantes, obtendo valores 
semelhantes de calor absorvido no evaporador e no COP. 
Este mesmo comportamento pode ser notado na quantidade de fluxo de massa utilizada na 
sistema, conforme pode ser observado na Fig.4.37. 
 
  
Figura 4.37 – Comparação de vazão entre modelos. 
Compressores de curso variável tendem a manter o mesmo fluxo de massa de refrigerante, 
isto se deve ao seu mecanismo compensador. O gráfico na Fig. 4.37 apresenta esta tendência, 
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sendo que  a maior diferença observada entre os valores do presente trabalho e o de Jabardo et al. 
(2002) foi de cerca de 26%. 
 
ii) Díaz (2002) 
Conforme informações contidas na dissertação de Díaz (2002), foi utilizado um compressor 
marca DENSO, modelo 6P148A, do tipo swash plate, nas condições de operação do lado de alta 
de 3,53 MPa que equivale a 35,3 bar de pressão e lado de baixa 1,67 Mpa que equivale a 16,7 bar 
de pressão. Estes valores de pressão apresentam inconsistência com o que foi avaliado no 
presente trabalho, pois o ciclo de ACV trabalha normalmente entre 21 bar e 4 bar de pressão em 
sistemas de ACV. 
A temperatura de admissão de ar sobre o evaporador foi de 40ºC e a de saída de ar no 
evaporador foi de 18ºC, onde a carga de gás de 850,5 g foi considerada a que tinha melhor COP. 
Logo, a avaliação comparativa se concentrou nos valores obtidos para esta carga de gás, embora a 
carga de gás adotada tenha sido de 450g, conforme é utilizado na produção de veículos utilizando 
este sistema.  
Conforme pode ser visto no gráfico da Fig 4.38, as vazões de gás para os dois circuitos 
podem ser consideradas equivalentes. 
 
  
Figura 4.38 – Comparação de vazão de refrigerante 
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Figura 4.39 – Comparação entre potências no eixo do compressor 
 
No que diz respeito ao consumo de potência no compressor (W) apresentado na Fig. 4.39, 
os valores obtidos por Díaz (2002) são superiores aos observados, no entanto, nota-se que os 
comportamentos das curvas são semelhantes. Um dos possíveis motivos desta diferença de 
consumo de potência está na possibilidade do ciclo de Díaz estar operando com pressão de 
condensação maior que a utilizada no presente trabalho. 
Na Fig. 4.40 nota-se que a embora o ciclo de Díaz esteja trabalhando com maior potência 
no compressor do que a encontrada na bancada desenvolvida no presente trabalho, a quantidade 
de calor trocado no evaporador (   ̇ ) é equivalente, reforçando a possibilidade de que o ciclo de 
Díaz estivesse operando com maior pressão de descarga e com carga de gás muito elevada para o 
circuito proposto, pois com uma carga de gás menor teríamos efeitos equivalentes. 
 
  
Figura 4.40 – Comparação entre calores trocados no evaporador 
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O ciclo testado a 40ºC, 30 % de umidade relativa, a 21 bar de pressão de condensação e 
450g de carga de refrigerante mostrou ser mais eficiente, como representado na Fig. 4.41, ao qual 
é possível notar um melhor COP para o ciclo proposto. 
 
  
Figura 4.41 – Comparação entre COPs 
 
iii) Kaynakli e Horus (2003) 
A comparação com os valores obtidos por Kaynakli e Horus apresenta grande similaridade, 
com os obtidos no presente trabalho conforme pode ser observado nas Figs. 4.42 e 4.43. 
 
  
Figura 4.42 – Comparação entre COPs 
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Figura 4.43 – Comparação entre pressões no evaporador. 
 
Ambas as experiências foram testadas em condições de operação semelhantes com 40°C de 
temperatura do ar sobre o evaporador e pressão de condensação de 21 bar, embora o compressor 
utilizado por Kainakli e Horus tenha sido de curso fixo. 
Os COPs e a pressão de evaporação (Pev) de ambos os ciclos estão dentro do limite de 
incertezas dos cálculos. 
Observa-se, no entanto, na Fig 4.44, que a capacidade de retirar calor no evaporador (   ̇ ) 
está diretamente associada à rotação do motor/compressor, para os compressores de curso fixo. 
Por outro lado os experimentos realizados neste trabalho mostram que o compressor de curso 
variável apresenta uma capacidade de manter a troca de calor constante no evaporador, sendo 
uma característica desejável em ciclos automotivos que tem grandes variações (oscilações) de 
rotação em função da necessidade do motorista. 
 
 
Figura 4.44 – Comparação entre calores rejeitados no evaporador. 
 137 
 
  
Figura 4.45 – Comparação de potência no eixo do compressor. 
 
Na Fig 4.45 nota-se que o compressor de curso variável consome mais energia, fato que 
pode ser atenuado devido às condições de operação ambiente. 
 
iv) Petroski (2005) 
Os valores da configuração do sistema de ACV realizados por Petroski estão dispostos na 
Tab. 4.8, já valores obtidos em seu experimento estão apresentados na Tab. e 4.9. 
Não foi observado em sua dissertação o cálculo de incerteza das grandezas avaliadas. 
 
Tabela 4.7 – Configuração do experimento de Petroski (2005) 
 
 
 
 
 
n Pcp;in Pcp;out Pcd;out Tcd;in Tcd;out
(rpm) (kW) (kW) bar bar bar ºC ºC
1019 1068 514 1,6 13,8 12,2 21,0 65,8
1508 1064 364 1,5 14,4 12,4 19,4 68,3
2021 1111 263 1,3 15,1 12,8 18,7 73,7
2490 1100 183 1,0 15,9 13,1 18,4 77,3
evQ

cpW

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Tabela 4.8 – Velores obtidos do experimento de Petroski (2005) 
 
 
No gráfico da Fig. 4.46 é exposto uma comparação entre os experimentos de Petroski 
(2005) com o proposto nesta dissertação, no que diz respeito a troca de calor no evaporador, 
Nota-se que a retirada de calor no evaporador (   ̇ ) proposto no presente trabalho é mais efetiva. 
 
  
 
Figura 4.46 – Comparação de calor rejeitados no evaporador. 
 
n Tev ;in Tev ;out Tcd;in Tcd;out Ta;ev ;in Ta;ev ;out
(rpm) (ºC) (ºC) (ºC) (ºC) (ºC) (ºC)
1019 - 5,5 63,2 42,9 2,5 40,6
1508 3,3 4,2 66,6 43,5 3,3 40,5
2021 3,2 3,6 71,8 43,8 3,1 40,5
2490 3,7 3,8 75,8 43,9 3,4 40,6
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O consumo de potência (   ̇ ), apresentado na Fig. 4.47, a potência no eixo do compressor 
aumenta com a rotação (n), no entanto, no experimento proposto por Petroski (2005) isto não 
ocorre, o que não está de acordo com os demais experimentos anteriormente analisados. 
 
  
Figura 4.47 – Comparação entre potência no compressor do ciclo de ACV. 
 
Nota-se na Fig. 4.48, que a pressão utilizada no experimento da bancada de ACV é 6 bar 
maior que a de Petroski (2005), no entanto a pressão no evaporador é semelhante. 
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Figura 4.48 – Comportamento geral dos parâmetros do ciclo. 
  
Figura 4.49 – Comparação entre as temperaturas de operação no ciclo de ACV 
 
 141 
Este comportamento fica evidenciado na Fig. 4.49, onde a maior pressão de condensação 
significa maior temperatura de condensação também. 
 
4.2.2 Testes comparativos do comportamento do sistema de ACV em diferentes 
rotações do motor a combustão interna no veículo 
Este teste também foi realizado em túnel de vento com dinamômetro de rolos, nas mesmas 
condições indicadas no item 3.3 do Cap. 3, com uma captação do ar externo de 40ºC e 30% de 
umidade relativa. Neste teste foi considerado um veículo com motor 1,6l bicombustível. 
Na Fig. 4.50 é possível verificar o comportamento da pressão de carga (P1) e de descarga 
(P2) do compressor. 
 
 
Figura 4.50 - Medição do sistema de ar condicionado em túnel de vento. 
 
O mesmo comportamento foi reproduzido na bancada de teste conforme pode ser 
observado no gráfico da Fig. 4.51. 
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Figura 4.51 - Reprodução em bancada do comportamento do sistema de ACV do teste veicular 
realizado em túnel de vento. 
 
O comportamento do ciclo foi mantido e o desvio padrão da diferença de pressão de 
evaporação entre os dois foi de 0,01 bar. 
Em ambos os casos a instrumentação dos sistemas de ACV foi semelhante. 
Os gráficos das Fig. 4.50 e 4.51 apresentam o mesmo perfil de comportamento, indicando 
que os experimentos são semelhantes. As curvas de rotação do dinamômetro são mais estáveis 
por serem controladas eletronicamente. 
 
4.2.3 Resultados da influência do sistema de ar condicionado sobre o 
funcionamento do motor a combustão 
Conforme mencionado no item 3.2, as condições ambientais de Teresina-PI são as 
normalmente utilizadas em tuneis de vento onde são realizados testes de ACV, assim estes 
parâmetros se tornaram uma referência no desenvolvimento e nos testes realizados. 
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Na simulação do clima de Teresina-PI (40ºC e 30 % de umidade relativa), a influência da 
variação da pressão de condensação sobre o consumo de combustível, pode ser verificada no 
gráfico da Fig. 4.52. 
 
 
Figura 4.52 - Resultado .do teste de variação da pressão de condensação. 
 
 Este tipo de análise permite concluir, que quanto mais intensa é a troca de calor no 
condensador, menor é o consumo de combustível, ou em outras palavras, quanto menor a pressão 
de condensação, menor é o consumo de combustível. 
Portanto, estudos para melhorar a vazão de ar sobre o condensador terão impacto direto 
sobre a redução do consumo de combustível. Estas melhorias podem ser realizadas no sentido de 
evitar recirculação de ar antes do condensador e evitar vazamentos de ar utilizando defletores de 
ar. 
Este estudo da dinâmica do ar antes do condensador pode ser feita utilizando ferramentas 
de CFD. 
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4.2.4 Análise das curvas de operação do motor no dinamômetro com o 
compressor acionado e sem acionamento 
Para quantificar a quantidade de combustível gasta por um veículo com torque parcial (50% 
de abertura da válvula no coletor, por exemplo), foi levantada a curva de torque e potência para 
as condições de Teresina, com o sistema de AC ligado e desligado, veja a Fig. 4.53. 
 
 
Figura 4.53 - Curvas características do motor a combustão a 50% de carga. 
 
O teste indica a parcela de combustível necessária para acionar o sistema de ACV, 
mantendo o mesmo torque no eixo do motor verifica-se que o consumo de combustível E22 
(gasolina com 22% de álcool) teve um aumento médio de 18,9% ao ligar o sistema de ACV. 
Para o teste em plena carga (100% de abertura da válvula do coletor), máximo torque, 
temos a representação gráfica do consumo em função da rotação mostrado na Fig. 4.54. 
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Figura 4.54 - Curvas características do motor a combustão a plena carga. 
 
O consumo de combustível não muda em função da rotação, pois em ambas as situações o 
motor está gerando o máximo de potência no eixo do motor, no entanto, este teste evidencia a 
parcela de potência no eixo motor que é destinada a acionar o compressor em diferentes rotações. 
Este tipo de análise permite definir com mais precisão, por exemplo, a reserva de torque que o 
motor precisa quando o sistema de ar condicionado é acionado, sem afetar o comportamento do 
veículo e que o torque, responsável pela velocidade final do veículo com AC ligado é em média 
12,5% menor. 
Com relação à influência da carga térmica sobre o consumo, foram avaliadas diferentes 
localidades no ensaio e o panorama final pode ser visualizado no gráfico da Fig. 4.55. 
As condições ambientais podem ser verificadas na Tab. 3.1. 
Com este experimento fica comprovado que o ciclo de ar condicionado automotivo, altera 
seu consumo de energia (combustível) em função da carga térmica em que é submetido, atuando 
sobre a abertura da válvula termostática e afetando o curso do pistão do compressor com curso 
variável, tipo swach plate (normalmente utilizado na indústria automotiva. Menor curso deste 
pistão representa menor potência no eixo do compressor. 
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Figura 4.55 - Consumo em função da localidade. 
 
Estes testes representam importante contribuição para análises comparativas de eficiência 
dos componentes do sistema de ar condicionado, influindo em seu dimensionamento. A premissa 
mais importante nessa análise deve estar no binômio, conforto térmico e consumo de 
combustível, procurando-se assim, o melhor ponto de funcionamento. 
 
 
4.2.5 ANÁLISE TERMODINÂMICA 
Conforme a metodologia de análise apresentada no Cap. 3 (item 3.5) construiu-se a Fig. 
4.56 com as três avaliações de COP, em função do número de rotações do motor. 
Este gráfico demonstra que a eficiência térmica do sistema cai à medida que a rotação 
aumenta. Isto faz sentido, pois o sistema de AC tende a manter a pressão mesmo a alta rotação, o 
que é ineficiente. 
A diferença entre o COP e o COPT representa o rendimento mecânico e volumétrico do 
compressor, conforme estudado por Benouali e Clodic (2005). 
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Figura 4.56 - Gráfico do COP em função da rotação do motor. 
 
O comportamento mostrado na Fig. 4.56 também pode ser verificado nos resultados obtido 
por Jabbarbo et al. (2002), Díaz (2002), Petroski (2005) e Kaynakli e Horus (2003).
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5. CONCLUSÕES E SUGESTÕES PARA PRÓXIMOS TRABALHOS 
 
 
Neste capítulo são apresentadas as conclusões tiradas a partir do desenvolvimento deste 
projeto, focando no atendimento às expectativas geradas quanto à bancada e aos resultados 
experimentais obtidos com sua utilização para a análise do consumo de energia e eficiência 
térmica. 
 
5.1 Projeto da bancada para testes do sistema de ACV 
 
O projeto da bancada atendeu as expectativas quanto ao controle das pressões de sucção 
(Pcp;in) e de descarga (Pcp; out) no compressor, o que garante que o ciclo de compressão de vapor 
funcione conforme as condições veiculares propostas. Portanto o presente trabalho, mostrou que 
a simulação da carga térmica proposta nos trocadores de calor do ciclo de compressão de vapor 
do sistema de ACV (evaporador e  condensador) foi satisfatória. 
Outro importante destaque foi a utilização do motor a combustão no dinamômetro e da 
caixa de ar do veículo diretamente acoplado ao módulo evaporador, o que se mostrou adequado 
às análises experimentais propostas, tornando possível a avaliação da influência do sistema de 
ACV sobre o comportamento do motor a combustão, conforme apresentado nas Fig. 4.55 a 4.57. 
Foi possível avaliar que: i) em plena carga a potência do motor a combustão chega a ser 
reduzida em 15,3 %; ii) em baixas rotações o sistema de ACV pode chegar a consumir 33% a 
mais de combustível; iii) quanto maior a pressão de condensação no sistema de ACV, maior é o 
consumo de combustível, isto ocorre de maneira diretamente proporcional a 0,13 kg/bar, para o 
sistema abordado. 
O tipo de avaliação proposto neste trabalho é inédito, uma vez que a maioria dos 
pesquisadores citados, na revisão da literatura, mostrou maior preocupação com o conforto 
térmico do que com a influência do ciclo de resfriamento por compressão de vapor sobre o modo 
de propulsão do compressor.  
A abordagem de determinação da diferença de torque medido com o sistema de ACV 
ligado e desligado, caracterizando a diferença de consumo de combustível e de potência no motor 
a combustão interna, instalado em um banco dinamométrico, configura a própria utilização 
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veicular do sistema, dispensando a necessidade de testes veiculares adicionais e 
consequentemente reduzindo assim o tempo e custo de desenvolvimento veicular. 
O projeto de dois módulos para simulação da carga térmica nos trocadores de calor 
(Módulo Evaporador e Módulo Condensador) permite flexibilidade na montagem da bancada, 
dispensando a utilização de câmaras climatizadas ou do próprio veículo, tendo assim atingido os 
desejos preliminares ao dimensionamento da bancada. 
 
5.1.1 Módulo Evaporador 
 O Módulo Evaporador excedeu as expectativas de fornecer a carga térmica controlada 
sobre o evaporador, de modo a excitar a abertura da válvula termostática, nas condições 
ambientais desejadas, com a temperatura (  ) e umidade relativa (  ) do ar controladas, pois 
possui a função manual, que por sua vez permite que valores diferentes dos apresentados na Tab. 
3.1 sejam atingidos. 
A caixa de ar do veículo fica disponível para instrumentação, caso necessário, podendo ser 
avaliado também características do conforto térmico se desejado. 
Testes veiculares para validação do sistema de ACV realizados em túnel de vento 
comprovam que a condição ambiental semelhante à de Teresina-PI foi atingida, pois o sistema de 
ACV comportou-se semelhantemente ao testado em veículo. Isso se comprova pela similaridade 
de resultados, conforme pode ser comprovado no Cap. 4, item 4.2. 
 
5.1.2 Módulo Condensador 
O módulo condensador, embora consista basicamente de um soprador de ar, mostrou-se 
bastante eficiente e preciso na estabilização da pressão de condensação. Conforme pode ser 
observado no Cap. 4, item 4.2.2, onde testes veiculares foram reproduzidos na bancada. Isso se 
tornou possível devido à instrumentação utilizada para o controle da pressão de condensação 
(Pcd), medida através de um transdutor de pressão instalado na entrada do condensador, conforme 
mostrado na Fig. 4.29. 
O controle do ventilador, por meio de um inversor de frequência, proporcionou a vazão de 
ar necessária ao aumento ou redução da troca de calor no condensador, aumentando ou 
diminuindo consequentemente a pressão de condensação. 
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5.1.3 Automação da Bancada de teste 
A automação da bancada, com a utilização de um CLP programado via Ladder, instalado 
no Módulo Evaporador (mestre) e tendo por “escravo” o Módulo Condensador, onde a 
comunicação efetuada entre os módulos se deu por meio do protocolo de comunicação Modbus, 
via rede RS 485, conseguiu controlar os parâmetros desejados, tendo sua limitação na velocidade 
de envio e resposta de dados, no entanto, por ser uma máquina térmica trabalhando em regime 
permanente a velocidade de 1Hz mostrou-se mais que suficiente para a comunicação de dados. 
A transmissão de dados entre os módulos, feita via Wireless, foi fundamental para manter a 
flexibilidade do sistema, evitando que cabos adicionais fossem instalados e que o risco de perda 
de dados ocorresse. 
O sistema supervisório que monitora, controla e faz aquisição de dados da bancada e do 
sistema de ACV desenvolvido em LabView 2010 facilitou a interface entre o operador do 
dinamômetro e da bancada, dispensando a necessidade do operador entrar dentro da cabine para 
configurar os parâmetros de testes, evitando assim riscos de acidentes. 
As telas de controle da automação da bancada, visualizadas no Cap.4, item 4.1.2, foram 
bem aceitas pelo operador do dinamômetro. O desenvolvimento dessas telas contou com a 
opinião do operador dos equipamentos.  
Os painéis elétricos dos módulos atendem as normas de segurança. 
A automação da bancada permitiu o monitoramento das propriedades termodinâmicas do 
sistema de ACV e dos sistemas que compõe os módulos da bancada de testes. 
 
5.2 Avaliação geral 
 
Não é possível negligenciar os efeitos do sistema de ar condicionado analisado sobre o 
funcionamento do motor a combustão, pois isto implicaria em desconsiderar uma perda de 
potência no eixo do motor de aproximadamente 6 kW. Isso significa que para um motor de 1,0 L 
de 56 kW, conectado ao mesmo sistema de ar condicionado utilizado no modelo estudado (motor 
de 1,6l), resultaria em uma redução da potência do eixo do motor de cerca de 12 %, com o 
sistema de ACV acionado e 21 bar de pressão de condensação no ciclo de compressão de vapor. 
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O presente trabalho permitiu obter a melhor configuração possível entre potência 
disponível, consumo de combustível e conforto térmico, para qualquer aplicação de conjunto 
motor a combustão e sistema de ACV. 
Todos os objetivos programados foram cumpridos sendo que o desempenho da bancada 
superou as expectativas iniciais. 
Com o presente trabalho será possível medir e comparar diferentes componentes do sistema 
de ACV, garantindo que estes componentes sejam testados em regime permanente, e em 
condições ambientais controladas. Isso indica que será possível avaliar qual componente do 
sistema de ACV possui características que melhorem a eficiência térmica levando em 
consideração o motor, o compressor e o conforto térmico. 
 
5.3 Sugestões para próximos trabalhos 
 
Como sugestões para trabalhos futuros propõe-se a utilização da bancada desenvolvida para 
comparar o desempenho de componentes do sistema de ACV, no sentido de buscar maior 
eficiência térmica (COP maiores) do ciclo de resfriamento, isto pode ocorrer devido a: i) 
diminuição de atrito no compressor; ii) automatizando as válvulas termostática e de controle no 
compressor, de modo a fazer com que a temperatura no evaporador atenda o conforto térmico 
desejado (sistemas automatizados já estão disponíveis no mercado, mas podem ser 
aperfeiçoados); iii) condensadores mais eficientes, que promovam a baixa rotação, alta troca de 
calor, abaixando a pressão de condensação (Pcd). 
Adicionalmente, a bancada permite avaliar o efeito de alterações na vazão de ar que passa 
através do condensador, devido à alterações na grade frontal do veículo. Os testes apresentados 
mostram que esta vazão tem grande influência sobre o consumo de combustível, pois afeta o 
fluxo de ar que passa através do condensador, aumentando ou diminuindo a pressão de 
condensação. Melhorias aerodinâmicas no veículo, diminuindo o coeficiente de arrasto do 
veículo (Cx), com o fechamento da grade frontal tem se mostrado uma tendência, no entanto, a 
redução da quantidade de ar que atravessa o condensador pode gerar um efeito contrário. 
A associação de experimentos na bancada desenvolvida com cálculos de simulação seja 1D 
(por diagrama de blocos), ou 3D (por CFD), de modo a especificar, por exemplo, a quantidade de 
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ar necessária para reduzir a pressão de condensação, configura um passo a mais no 
desenvolvimento de condensadores adequados para as aberturas de ar disponíveis do veículo. 
A bancada desenvolvida ainda está em fase de descobrimento de todas as suas 
possibilidades, entrando em uma segunda etapa de aperfeiçoamento. 
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ANEXO A - Tabela com Dados da ANFAVEA 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 157 
 
ANEXO B – Tabelas da ANP 
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ANEXO C – Psicrômetro 
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ANEXO D – Curvas características do ventilador 
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ANEXO E – Medidor de vazão tipo turbina 
Detalhes podem ser visualizados no site: 
http://www.incontrol.ind.br/produtos.php?id=22&id_categoria=6 
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ANEXO F – Transdutor de pressão 
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ANEXO G – Inversor de Frequência 
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ANEXO H – CLP 
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ANEXO I: Códigos do fornecedor Danfoss para seleção da 
unidade de condensação. 
 
Detalhes podem ser visualizados no site: 
 
http://www.danfoss.com/NR/rdonlyres/C73F94C1-7E4A-43D3-9FC9-
6EB15AB74B91/0/Cat%C3%A1logodeSele%C3%A7%C3%A3oeAplica%C3%A7%C3%A3ode
UnidadesCondensadorasSemiHerm%C3%A9ticasBR10032800.pdf 
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ANEXO J – Conversor de sinal TX-BLOCK 
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ANEXO K – Relês de estado sólido 
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ANEXO M – Bomba d’água 
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ANEXO N – Válvula gaveta 
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ANEXO O – Conjunto moto-redutor 
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ANEXO P – Driver do motor de passo 
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ANEXO Q - Termopares 
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ANEXO R – Airgate 
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ANEXO S – Digirail 
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ANEXO T - cDAQ 
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ANEXO U – Módulo de Termopar – NI 9213
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ANEXO V – Módulo de Corrente – NI 9203 
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Anexo W – Manual de transdutor de pressão HUBA – 510 
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ANEXO X – Módulo de Entrada Digital – NI 9411 
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ANEXO Y – Resistências Elétricas Tecnocanto 
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Anexo Z – Sensor de Nível 
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APÊNDICE A – Módulo Evaporador 
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APÊNDICE B – Módulo Condensador 
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